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Vorwort. 



Das vorliegende Werk stellt im wesentlichen eine Sammlung 
meiner Vorträge über Wasserkraftmaschinen dar. Es setzt daher 
diejenigen Kenntnisse aus der Mathematik und der technichen Mechanik 
einschließlich der Hydraulik voraus, welche die Studierenden sich an- 
eignen sollen, bevor sie die eigentlichen maschinentechnischen Hauptfächer 
hören. Immerhin werden sich auch Leser mit Vorbildung einer tech- 
nischen Mittelschule in den meisten Abschnitten ohne Schwierigkeit 
zurecht finden. 

Der moderne Ingenieur soll nicht nur rasch und gut, sondern auch 
schnell arbeiten. Dazu gehört vor allem, daß er sein Spezialgebiet voll' 
ständig übersieht, daß sich beispielsweise der Turbineningenieur sofort ein 
Bild darüber machen kann, welchen Verlauf Leistung, Wirkungsgrad usw. 
nehmen, wenn die Umdrehungszahl oder das Gefalle der Turbine sich ändert. 
Zu einer Schulung in dem angedeuteten Sinne eignen sich die graphischen 
Methoden, deren Diagramme sich bei einiger Übung sehr leicht im Kopf 
einprägen, in ganz hervorragendem Maße; sie wurden deshalb wo immer 
mögUch zur Darstellung und zur Berechnung herangezogen« 

Wo es absolut notwendig erschien, zur weitern Klärung einer Auf- 
gabe auf Zahlenbeispiele zurückzugreifen, ist dies geschehen; doch mußte 
in dieser Hinsicht eine gewisse Beschränkung obwalten, um den Umfang 
des Werkes nicht zu sehr anwachsen zu lassen. 

Von den verschiedenen Turbinensystemen fanden naturgemäß die 
heute mit Recht am weitesten verbreiteten, die Francis- und die 
Pelton- und Löffelturbinen, die ihnen zukommende eingehende 
Bearbeitung; die andern Systeme wurden nur soweit behandelt, als es 
für die im Fach noch nicht genügend bewanderten Leser notwendig 
erschien. Der eben erwähnte Grund gebot auch die Aufnahme von einigen 
wenigen Abbildungen älterer Konstruktionen. 

Im Abschnitt über Turbinenanlagen konnte von ganz ausführlichen 
Besehreibungen Abstand genommen werden, nachdem heute vorzügliche 
Abhandlungen sowohl in Zeitschriften als auch in sachkundig verfaßten 
Werken voUen Ersatz dafür bieten. 

In der Art der Bezeichnung einzelner Größen durch Buchstaben 
herrschte bekanntlich bis vor kurzem eine betrübende Viel^^'+ta^ett. ^^^^ 
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VI Vorwort. 

seit Herr Prof. Dr. Camerer in verdienstvoller Weise eine schriftliclie 
Aussprache der in Betracht kommenden Fachkollegen angeregt hatte und 
nachdem man sich auf der Hauptversammlung 1906 des Vereins deutscher 
Ingenieure auf bestimmte Bezeichnungen soweit geeinigt hat, als dies über- 
haupt möglich erscheint, wird sich nach und nach auf Grund dieser 
Beratungen eine größere Einheit erzielen lassen. In dieser Hoffnung habe 
ich mich den Berliner Vereinbarungen bis auf kleine Abweichungen an- 
geschlossen, trotzdem dadurch eine nachträgliche Abänderung beziehungs- 
weise Neuherstellung einer Anzahl von Abbildungen notwendig wurde. 

Das Bestreben, die Turbine immer für sich, das heifit unabhängig 
von einem ihr gerade zur Verfügung stehenden Gefalle zu betrachten 
und anderseits die Frage der Wiederbenützung vorhandener Modelle 
rasch entscheiden zu können, brachte mich schon während meiner Tätig- 
keit in der Industrie darauf, soviel wie möglich mit den „spezifischen 
Geschwindigkeiten" zu rechnen. Wenn auch zweifellos deren weitgehende 
Benützung für manchen Leser zunächst eine kleine Schwierigkeit bedeutet, 
so werden sich doch die meisten bei näherer Prüfung rasch damit befreunden. 
Einer Anregung aus dem Kreise der Fachkollegen Folge gebend, wurden 
die eigentlichen Geschwindigkeiten von den spezifischen Geschwindigkeiten 
durch andern Druck unterschieden. Ferner wurde, gleichwie man an 
Stellen, die Mifiverständnisse ausschließen, in der Literatur vielfach den 
Ausdruck „Druck" an Stelle der präziseren Schreibweise „spezifischer 
Druck", „Druck auf die Flächeneinheit" findet, auch hier oft statt 
„spezifische Geschwindigkeit" schlechthin „Geschwindigkeit" geschrieben. 

Die Turbinenliteratur hat zwar in den letzten Jahren durch eine 
Reihe sehr guter Werke eine wertvolle Bereicherung erfahren. Wenn 
ich trotzdem hoffe, dafi auch das vorliegende Buch die Beachtung der 
Studierenden und der in der Industrie tätigen Fachkollegen finde, so 
geschieht dies mit Bücksicht auf den Umstand, dafi es einige der schon 
vorhandenen Werke ergänzt und zur Erreichung des gleichen Ziels vielfach 
andere als die zumeist üblichen Wege einschlägt. 

Zum Schluß habe ich noch den Firmen, die mich durch Überlassung 
von Konstruktionszeichnungen wohlwollend unterstützten, sowie den Herren 
Ingenieur Maulbetsch und Assistent Hahn, an denen ich bei der 
Ausarbeitung eine erfolgreiche Hülfe hatte, verbindlichen Dank zu sagen. 

Stuttgart im Oktober 1907. 

Der Verfasser. 
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heim a.d. Brenz (Württemberg) und St. Polten bei Wien). 

Offene Zwillingsturbine mit liegender Welle (Ing. A. Riva, Mon- 
neret & C). 

1500 PS vierfache Francisturbine auf liegender Welle (Es eher, 
Wyß & Co., Zürich und Ravensburg). 
Elektrizitätswerk Wangen a. d. Aare. 

250 PS Turbinenanlage (J. J. Rieter & Cie.). 
Elektrizitätswerk Wangen a. d. Aare. 

3000 PS Spiralturbine mit stehender Welle (J. M. Voith). 

3000 PS Kesselturbine mit stehender Welle (Es eher, Wyß & Co.). 

280 PS Kesselturbine mit stehender Welle ( J. M. V o i t h). 

Elektrizitätswerk Kvkkelsrud am Glommen (J. M. Voith und Es eher, 
Wyß & Co.) 
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Turbinenanla^e der Canadian Falls Power Comp. 

10000 PS Zwillings-Kesselturbine dazu (Es eher, Wyß & Co.). 

Lageplan und Längenprofil der Anlage auf Taf. 19. 
Pressölzapfen (Es eher, Wyß & Co.). 
Drosselklappe n n n 

Francis-Spiralturbine (Escher, Wyß & Co.). 

Einzelheiten der Spiralturbine für F. L. Cailler k Broc (s. Taf. 22). 

800 PS Spiralturbine für die Chokoladefabrik F. L. Cailler k Broc 
(J. J. Rieter & Cie.). 

870 PS Spiralturbine für Glanzmann & Gaßner in Neumarktl ( J. M.Voith). 

Drosselklappe und ölpumpe zu der Turbine auf Taf. 23. 

Turbinenanlage von Glanzmann & Gaßner, Neumarktl. 
Regulator und Druckregulierung zu der Turbine auf Taf. 23. 

Turbinen anläge der Spinnerei Kollbrunn (J. J. Rieter & Cie.). 
Elektrizitätswerk Rio Algar ( J. J. Riet er & Cie.). 

5(X) PS Kesselturbine des Elektrizitätswerks am Rio Algar (J. J. 
Riet er & Cie.). 

6100 PS Doppelspiralturbine (J. M. Voith). 

11340 PS Doppelspiralturbine (J. M. Voith). 

Elektrizitätswerk Pademo d'Adda. 

2160 PS Zwillingskesselturbine dazu (Ing. A. Riva, Monneret& C). 

345 PS innen beaufschlagte Turbine (Ganz & Comp, Budapest, 

Leobersdorf und Ratibor). 

300 PS Zwillingsspiralturbine (Theodor Bell & Cie.). 

1000 PS Schwamkrugturbine (Piccard, Pictet & Cie., Genf). 

10.")0 PS Schwamkrugturbine mit 3 Einlaufen (J. M. Voith). 
Schaufelung eines Pelton-Laufrades. 

Laufrad mit Ellipsoidschaufeln (ähnlich denen der Abner Doble Comp. 

S. Francisco). 

Schaufelung eines Löffelrades. 

Leitapparat mit Nadeldüse. 

Löffelturbine und Gehäuse zu einer solchen (Escher, Wyß & Co.). 
Laufrad und Regulierung einer Löffelturbine (U. Boßhard, Zürich). 

8200 PS Peltonturbine des Elektrizitätswerkes Necaxa (Es eher, 

Wyß & Co.). 

Löffelturbine (Escher, Wyß & Co.). 

1000 PS Peltonturbine des Elektrizitätswerkes Kübel (E s c h e r , 

Wyß & Co.). 

Löffelturbine (Theodor Bell & Cie.). 

Elektrizitätswerk Lademier (Es eher, Wyß & Co.). 
Elektrizitätswerk Flims (J. J. R i e t e r & (J i e.). 

Regulierventil von Ganz & Comp. 

Regulator mit hydraulischer Kupplung (Amme,Giesecke&Konegen, 

A.-G., Braun schweig). 

Klinkenregulator (Piccard, Pictet & Cie.). 
Hydraulisdier Regulator (Escher, Wyß & Co.). 

Elektrizitätswerk a. d. Sihl. 

Absperrschieber (L. von RolTsche Eisenwerke, Clus bei 
Solothurn). 

Absperrschieber und automatischer Rohrabschluß (L. von RolTsche 
Eisenwerke) Einzelheiten der Rohrleitung des Elektrizitätswerkes 
Engelberg. 

Einzelheiten der Rohrleitung des Elektrizitätswerks Eucrelberg- 

Rohrleitung der Anlage Lademier (Escher, Wyß & CJqV 



Bezeichnungen- 



A. In den Abschnitten über Turbinen. 

H Nutzgefälle der Turbine. 
Q Sekundliche Wassermenge. 

q = Sekundliche spezifische Wassermenge. 

fj Gesamtwirkungsgrad. 

ijj^ Hydraulischer Wirkungsgrad. 

N Nutzleistung in PS. 

n Umdrehungszahl in der Minute. 

Qv Ni, ni Werte beim Gefälle 1 m. 

y Gewicht des Volumens 1. 

e Absolute Geschwindigkeiten. 

c = . Spezifische absolute Geschwindigkeiten. 

w Relative Geschwindigkeiten. 
w = ■r==r Spezifische relative Geschwindigkeiten. 

u Umfangsgeschwindigkeiten. 
u = . Spezifische Umfangsgeschwindigkeiten. 

Index bezeichnet Größen unmittelbar vor der Laufradeintrittskante. 

unmittelbar nach der Laufradeintrittskaute. 
auf der Laufradaustrittskante, 
im ersten Teil des Saugrohres, 
im Eintrittsquerschnitt der Turbine, 
im Austrittsquerschnitt der Turbine. 

B. In den Abschnitten über Regulatoren. 

P Antriebs-(Kraft)-moment der Turbine. 
Pfft „ www voll geöffneten Turbine. 

Q Widerstehendes (Last-)Moment der Turbine. • 

ct) Winkelgeschwindigkeit. 

M Reduzierte Schwungmasse 2 ( — rA . 

6 Ungleichförmigkeit des Pendels. 
e Unempfindliclikeit des Pendels. 
Tq Schlußzeit des Regulators. 

Ti == —^ — Anlaufszeit der Turbine. 

Tg = — ^— Anlaufszeit der Rohrleitung (L Leitungslänge, cm Geschwindig- 
^ ° keit in der Leitung bei geöffneter Turbine). 

X Verhältnismäßige Belastungsänderung, 
y „ Druckänderung in der Rohrleitung. 

? „ Geschwindigkeitsänderung. 
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Einleitung. 



a) Größe der verfügbaren Leistung einer Wasserkraft. 

Sinkt 1 kg Wasser um eine Höhe H herunter und langt unten mit 
der Geschwindigkeit an, so ist eine Arbeit jpon der Größe 1 -H frei 
geworden. 

Durchfließt in jeder Sekunde eine Wassermenge Q die gleiche Höhe, 
80 wird eine Leistung (Arbeit pro Sekunde) verfügbar von 

worin y das Gewicht der Volumeinheit Wasser bedeutet, y Q also das 
Gewicht der sekundlich durchfließenden Wassermenge. 

Es ist zwar keiner Wasserkraftmaschine möglich, diese ganze ver- 
fügbare Leistung auch wieder nutzbar abzugeben; ein mehr oder 
weniger großer Teil wird durch Verluste aufgezehrt, so daß nur ein Be- 
trag als Nutzleistung verbleibt von der Größe 

in = i?-yÖir, (1) 

wobei ^, der totale Wirkungsgrad, eine Zahl kleiner als 1 ist. Je mehr 
sich f] der Einheit nähert, desto besser ist die Maschine. 

Von allen Systemen von Wasserkraftmaschinen sind es aber allein die 
modernen Turbinen, die neben gutem Wirkungsgrad noch den übrigen 
hohen Anforderungen zu genügen vermögen, welche die Neuzeit, insbesondere 
seit Einfuhrung der elektrischen Kraftübertragung, an diese Maschinen stellt. 



b) Unterscheidung der Turbinen nach Zuführung und Wirkung 

des Wassers. 

Das Wasser fließt bei den Turbinen zunächst durch ein System von 
festen, zentrisch zur Welle angeordneten Kanälen, das Leitrad, und 
gelangt dann in ein durch Schaufeln in Zellen abgeteilte« Laufrad, 
welches das Moment auf die Welle überträgt. 

Thomann, WaBsertnrbinen. \ 



Eiiüeitimg. 



Je nach der Durchflußrichtung des Wassers unterscheidet man 
zwischen Axialturbinen (Fig. 1), ^äufiem*^ (Pig, 2) und „innem** (Fig. 3) 
Badialturbinen. Die Wasserteilchen überschreiten den Spalt zwischen Leit^ 
und Laufrad bei den erstem auf Rotationszylindem um die Achse, bei 




Fig. 1. Axialtorbine. 



Fig. 3. Innere Radialturbine. 





Fig. 4. Konusturbine. 



Fig. 2. Äußere Badialturbine. 

den zweiten und dritten in Ebenen 

und zwar von außen nach innen 

bei der äußern, von innen nach 

außen bei der innem Radialturbine. 

Kleine Abweichungen ändern die 

Benennung nicht. Die Spaltfläche, 

in der auch die Eintrittskante des 

Laufrades liegt, ist im allgemeinen 

bei den Axialturbinen eben, bei 

den Radialturbinen zylindrisch. Selten ausgeführte Zwischenstufen stellen 

Konus- (Fig. 4) und Diagonalturbine (Fig. 5) dar. 

Bezüglich der Wasserwirkung unterscheidet man, je nachdem das 
der Turbine zur Verfügung stehende Gefälle im Spalt erst teilweise oder 
schon ganz in Geschwindigkeit umgesetzt ist, zwischen Überdruck- und 
Fr ei Strahlturbinen. 




Fig. 6. Diagonalturbine. 



Einleitung. 3 

c) Geschichtliches. 

Nachdem im Jahre 1829 Fourneyron seine nach ihm benannte 
Zentrifugalturbine (innere Radialturbine) erfunden, im Jahre 1837 
Henschel & Sohn in Kassel die von Jonyal weiter ausgebaute axiale 
Überdruckturbine konstruiert hatten, und nachdem bald darauf ßirard 
mit seiner axialen Freistrahlturbine gefolgt war, da blieb der Turbinen- 
bau in Europa grundsätzlich fast auf derselben Stufe stehen bis zu An- 
fang der 90er Jahre. Wohl tauchten hin und wieder konstruktive 
Verbesserungen auf, doch vermochten sie keine durchgreifenden Neu- 
konstruktionen herbeizuführen, weil kein dringendes Bedürfnis dazu vor- 
lag. Die Abhängigkeit von örtlichen Verhältnissen hinderte vielfach die 
bessere Ausnützung vorhandener Wasserkräfte. Der unangenehme Zwang, 
die Fabrikanlage gerade dahin zu stellen, wo die Natur Energie ver- 
fugbar hatte, machte eine Menge der schönsten Wasserkräfte unbenutz- 
bar, weil diese meist zu weit von den großen Verkehrsadern abliegen, 
die eben gerade das „Gefälle^ tunlichst zu meiden suchen. 

Mit größter Spannung verfolgte man daher in den Kreisen der 
Turbinenbauer die Bestrebungen der Elektrotechnik, mittelst hochge- 
spannter elektrischer Ströme die gewonnene Energie auf weite Strecken 
zu übertragen und dadurch zu ermöglichen, die Kraftstation an dem für 
sie günstigen Punkt des Flußlaufes zu errichten, die Energie aber in 
der Nähe der Verkehrszentren nutzbar zu machen. Hauptsächlich sind 
es die klassischen Versuche der Lauffeuer Kraftübertragung bei Gelegen- 
heit der Frankfurter Ausstellung, die zum erstenmal die praktische Durch- 
fuhrung elektrischer Kraftübertragung mit Hochspannung auf so weite 
Strecken zeigten, und die denn auch einen ungeahnten Einfluß auf die 
Entwicklung der nachfolgenden Elektrizitätswerke ausübten. 

Gleich zu Beginn der elektrischen Übertragungen hatte man die 
großen Vorteile des direkten Antriebs ohne Zwischenübersetzung erkannt, 
und mit aller Energie wurde er überall angestrebt. 

In den meisten Fällen verlangt er aber verhältnismäßig hohe Um- 
drehungszahlen , die bei kleinen Gefällen nur mit „Schnelläufern^ oder 
durch mehrfache Turbinen erreicht werden können. 

Hand in Hand mit dem Streben nach höherer Tourenzahl, mit der 
Ausbeutung immer größerer Wasserkräfte, vergrößerte sich auch die 
Maschineneinheit. Während bis zum Jahre 1890 Turbinen von 300 PS. 
zu den Seltenheiten gehörten, bauen heutzutage die ersten Weltfirmen 
anstandslos solche von 3000 bis 11000 PS. 

Ahnhch wie unter dem Einfluß der Elektrotechnik die pro Turbine 
verbrauchte Wassermenge sich vergrößert, die Einheit sich verstärkt 
hat, so wurden auch immer höhere Gefälle in einer Stufe ausgenützt; 
laafen doch im Elektrizitätswerk Von vry (Schweiz) Turbinen mit 950 m 
Gefälle. 

Auch die ganze Anordnung hat in den letzten 10 Jahreu große 
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4 Einleittmg. 

Wandlangen durchgemacht. Wählte man früher nur gezwungen durch 
hohes Gefalle die horizontale Welle, so ist diese heutzutage für mittlere 
und selbst kleinere Gefälle mit konstantem Unterwasserspiegel geradezu 
^normal'^ geworden. Es verschwinden dabei die gewöhnlich dunkeln 
Turbinenschächte, die unzugänglichen Lagerungen und die immer etwas 
empfindlichen Spurzapfen; gleichzeitig muß ein größeres Gewicht auf 
schöne, ebenmäßige Formen gelegt werden. 

Besonders gewaltige Fortschritte hat der Regulatorenbau zu ver- 
zeichnen. Als bemerkenswerteste Neuerungen seien nur der hydraulische 
Geschwindigkeits- und der Druckregulator erwähnt. 

Wenn wir uns das jetzige Entwicklungsstadium der Turbine ver- 
gegenwärtigen , so sehen wir von den Überdruckturbinen einen Typus 
weit bevorzugt, die Francisturbine; sie erweist sich als äußerst beweglich 
in Bezug auf Anpassung an Gefalle und Tourenzahl; sie zeigt verhält» 
nismäßig geringen Axialschub und eignet sich sehr gut für exakte und 
ökonomische Regulierung. Ganz hohe Gefälle werden nach wie vor durch 
Freistrahlturbinen (vorwiegend Pelton- und Löffelräder) ausgenützt; nur 
haben sie, wie auch die Überdruckturbinen in den verbesserten Regulator- 
konstruktionen ein mächtig veredelndes Moment erhalten. 



d) Annahmen. 

Um die für die Konstruktion der Turbinen maßgebenden Verhält- 
nisse übersehen zu können, muß man sich zunächst über die Ver- 
änderungen des Druckes und der Geschwindigkeit in von Wasser durch- 
flossenen Kanälen klar sein. 

Bei den diesbezüglichen Untersuchungen wird immer angenommen, 
daß das Gefälle der Turbine im Verhältnis zu der Höhe der Kanäle so 
groß sei, daß der Einfluß der Schwerkraft während des Durchfließena 
der Kanäle vernachlässigt werden dürfe. Sie kann sich bei Turbinen 
mit vollgefüllten Kanälen (Überdruckturbinen) sowieso nur durch 
Änderung des Drucks bemerkbar machen; dieser ist aber bei der Kon- 
struktion von untergeordneter Bedeutung; Hauptsache bleibt immer der 
Zusammenhang zwischen dem Gesamtgefälle und den verschiedenen Ge- 
schwindigkeiten. Turbinen mit nur teilweise gefüllten Kanälen (Frei- 
strahlturbinen) werden heute bei kleinerem Gefälle überhaupt nicht 
mehr ausgeführt. 

Ferner ist man genötigt, folgendes vorauszusetzen: 

1. vollkommene Beweglichkeit der Flüssigkeit, d. h. gegenseitige 
Bewegung der Flüssigkeitsteilchen ohne Reibung, 

2. Kontinuität, d. h. es sollen im Flüssigkeitsraum keine Hohl- 
räume auftreten; der absolute Druck zwischen zwei beliebigen Wasser- 
teilchen soll stets positiv sein, 

3. die Kanalquerschnitte seien so klein, daß in ihnen Druck und 
Geschwindigkeit konstant angenommen werden dürfen. (8. a. Seite 68 u. f.) 



Einleitung; ^ 

4. Beh&rraxig8zu8iand, <L h. es soll in eiu und d^mselbeu; Quer- 
schnitt die Geschwindigkeit unabhängig von der Zeit sein. . , / 

Da die Yereinfachenden Annahmen gewöhnlich nicht genügend 
genau zutreffen, so ist man genötigt, den Abweichungen, wie auch der 
Reibung an den Kanal wandungen dadurch Rechnung zu tragen, dafi 
man „Widerstands-", „Kon^raktions-", ^Ausfluß-Koeffizienten** u. s. w. 
in die Gleichungen einführt, um dadurch die Rechnungsergebnisse der 
Wirklichkeit näher zu bringen. 




e) Strömende Bewegrung des Wassers in festen Kanälen. 

Fig. 6 stelle einen festen Kanal vor. Im Querschnitt 1 von der 
Fläche /\ sei der spezifische Druck der ihn durchströmenden FlüBsig^ 
keit j?, , ihre Geschwindigkeit d. Auf ein Wasserelement von der 
Fläche f und der Länge ds in der Kanalrichtung wirke von oben her 
der spezifische Druck ^, von unten her der Druck 
p -\- dp. Das Element wird dann beschleunigt durch 
die Kraft: 

Diese erteilt dem Element eine Beschleunigung von 
der Größe: 

de _ P-^(PJ^dP) __dP 

dt dM ~ dM' 

Hierbei ist vorausgesetzt, daß die Schwerkraft keine 

Komponente in der Kanalachse liefere, oder daß 

dann der Druckunterschied zwischen Anfang und 

Ende so groß sei, daß der Einfluß der Schwer- Fig. 6. 

kraft vernachlässigt werden kann. Die Masse des 

Wasserelements dM ist nach den oben angegebenen Bezeichnungen 

dM='^ .fds ; 

oder, da die Geschwindigkeit c gleich — ist, 

dM= ^ fcdt] 
die Kraft — (f P ist überdies 

— dP = '-fdp, 
sodaß schließlich die Gleichung erhalten wird: 

— dp = -^~* ^ cdt, 

^ dt g 

oder integriert n' 



L 




Fig. 7. 



6 Einleitung. 

Der spezifische Druck kann auch, wie folgt, durch die Höhe einer 
Wassersäule ersetzt werden. In nebenstehender Fig. 7 ist der gesamte 

Druck auf den Boden eines zylindrischen Gefafies 

daher 

p = yH. 

Wird in Gleichung (2) der spezifische Druck durch die 
entsprechende Druckhöhe ersetzt, so nimmt sie die Form an: 

Der Klammerausdruck der Gleichung setzt voraus, daß der Kanal überall 
von Wasser ausgefüllt sei. Ist dies der Fall, so kann mit Hülfe dieser 
Gleichung der spezifische Druck, beziehungsweise die Druckhöhe an jeder 
beliebigen Stelle des Kanales bestimmt werden. 

Bisher wurde stillschweigend die Voraussetzung gemacht, dafi der 
Wasserdurchfluß verlustfrei geschehe. Treten, wie dies in Wirklichkeit 
immer der Fall ist, hydraulische Widerstände auf, so muß auf der linken 
Seite der Gleichung noch eine ihnen entsprechende Höhe H^ subtrahiert 
werden, sodaß sie dann lautet: 

"-"'-»- fi-t=im-'\- <»> 

EQeraus geht ohne weiteres hervor, daß in Wirklichkeit die Druck- 
höhe an irgend einer Stelle des Kanales von den hydraulischen Wider- 
ständen abhängig ist. Dagegen üben diese keinen Einfluß auf das 
Verhältnis der Geschwindigkeiten aus, die lediglich von den Flächen- 
yerhältnissen abhängig sind. 

Ferner ist von Wichtigkeit einzusehen, daß die Bewegung durch 
den Kanal lediglich abhängt von der Druckdifferenz 

Hl — Hg: — H^ , 

nicht aber von der Größe der einzelnen Summanden (s. Abschnitt über 
das „ Saugrohr ^); auch ist es vollständig gleichgültig, wie sich die 
Widerstandshöhen H^ im Kanal verteilen. 



f) Strömende Bewegung des Wassers in gleichförmig und geradlinig 

bewegten Kanälen. 

Der Kanal bewege sich mit der Geschwindigkeit u vorwärts, das 
Wasser relativ zum Kanal mit Geschwindigkeiten w^ und zwar gelten die 
Indices 1 für den Eintritt, 2 für den Austritt. 

Wenn der Kanal keinerlei Beschleunigung erfährt, so wird sich das 
Wasser nach den Gesetzen der Dynamik gleich bewegen wie in einem 
feststehenden Kanal; es würde demnach auch hier Gleichung (3) mit etwas 
abgeänderten Bezeichnungen gelten, nämlich 



£mleitung. 



Wj. 



HTJ TT Vlfjf. 



^ 



\y3C 



(4) 



2g 29 ' 

wenn hier B^ die Druckhöhe an irgend einer Stelle des Kanals bedeutet. 
Für den Austritt lautet die Gleichung dann 



IT U J] 2 

if , — /f, — /f,,^ = ^ 
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(5) 



//k"!.! ist die Widerstandshöhe im ganzen Kanal. Da sie gewöhnlich 
nur wenige Prozente des ganzen Nutzgefälles der Turbine ausmacht und 
es, wie schon erwähnt, zumeist auf die genaue Kenntnis des Druckes 
nicht ankommt, so werde fernerhin die Größe 

B^x = Hq^ — ^1^ = -Hl — Ht — fli^, 

mit „Spaltüberdruck^ bezeichnet; genauer wäre dieser Ausdruck für 
die Größe (^1 — H^ anzuwenden ; der in der Praxis stehende Turbinen- 
konstrukteur wird aber aus den schon angeführten Gründen nur selten in 
die Lage kommen, sich an den Unterschied von Hi — -H, = H^^ und H^^ 
erinnern zu müssen. 

Die Bewegungsgleichung lautet dann 



2 g "~ 2 g "T ^^1 * 



(6) 
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^ sinß sittf 



g) Strömende Bewegrung des Wassers in gleichförmig 

rotierenden Kanälen. 

In nebenstehender Figur 8 sei ein um — rotierender Kanal 
kleinen Querschnittes in Grund- und Aufriß gezeichnet. Den letzteren 
denke man sich, wie im Turbinenbau allgemein üblich, dadurch erhalten, 
daß jeder darzustellende Punkt in 
die axiale Bildebene hereingedreht 
wird. 

In Punkt P (P' und T") sei 
die Neigung der Bahn im Aufriß 
gegen die Vertikale 9), im Grundriß 
gegen die Tangente an den Kotations- 
kreis ß. Das in Punkt P stehende 
Massenelement 

9 ' 
wird von der Druckänderung in der 
Kapalrichtung beschleunigt um 

dM ' 

Wäre der Kanal fest, so würde 
diese Beschleunigung der äußeren Fig. 8. 




^m 
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Binleitung. 



Kräfte die einzige Ursache einer Geschwindigkeitsänderung in der Richtung 
der Kanalachse sein; rotiert er aber, so müssen nach dem Satz von Coriolis 
noch zwei Ergänzungsbeschleunigungen hinzugefugt werden von der Gröfie. 

und 2 w'di . 



w 

r 



r bedeutet hier den Abstand des Punktes P von der Drehachse, w*' die 
Projektion von iv auf eine Ebene senkrecht zur Drehachse, o) die 
Winkelgeschwindigkeit des Kanals. 

Die Richtung von 2w'(o wird erhalten, wenn man die Geschwindig- 
keit w' in ihrer Ebene um 90^ gegen sich selbst verdreht und zwat 
entgegengesetzt der Botationsrichtung des Kanals ; dreht sich die Turbine 
also von oben gesehen mit dem Uhrzeiger, so wird w^ diesem entgegen 
verdreht und umgekehrt. 

Immer aber wird diese zweite Zusatzbeschleunigung senkrecht auf w' 
und damit auch auf tv selbst stehen, dessen Projektion ja w?' ist; sie 
liefert daher auch keine Beschleunigungskomponente in der Richtung der 
Kanalachse. 

Die Beschleunigung ^ ic^^6> hat also keinen Einfluß auf die Geschwindig- 
keit w, sie bewirkt lediglich Drücke auf die Kanalwandungen und kann 
vorerst ganz aus den Untersuchungen ausscheiden. 



u^ 



Die Zusatzbeschleunigung " - ist in der Horizontalebene radial aus- 
wärts gerichtet (allgemein entgegengesetzt der Systembeschleunigung). Ihre 
in die Kanalachse hineinfallende und dadurch zur Änderung der Geschwin- 
digkeit w beitragende Komponente 




«Äj-y wird gefunden, indem man 



u 
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auf 



die Richtung von w projiziert. Ist der 
Winkel, den die beiden einschließen. 



Fig. 8 a. 



ip, so wird die Komponente von 
in der Richtung der Kanalachse 

— cos fp, 



«* 



wie ohne weiteres aus Fig. 8 a zu er- 
kennen ist, welche die beiden Richtungen in ihrer gemeinsamen Ebene 
zeigt, also die Strecken und Winkel in wahrer Größe. Die ganze in die 
Kanalachse hereinfallende Beschleunigung wird demnach 



dw 

dt 



__ ^'f 



dM 






worin dp„ den Druckverlust durch die Widerstände auf der Kanallänge d^ 
bedeutet. Setzt man in diese Gleichung 



dM= ^ fds 
ein, so erhält man 



und 



u = r ' (t) 



Einleitung. 



dW 
dt 



dip+pM,) 
^~ds 



+ ö>' • r . cos ^ 



ds = wdt 



dW _ _ d (p+ pu,) 
^ *tVdt 



dt 



-f- ft)" • r . cos ^ 



9 



ergibt 



'' *wdw = — d (jp-\' pj) -{- (ü* 'r ' cosff) ^ -ds. 
Nach Fig. 8a ist aber ds cos ^ nichts anderes als dr^ sodaß sich 

^ w dw = — d{p +Pw) + ^ (O^r- dr 



nnd integriert zwischen den Grenzen ri und r, 

Pi — Ps — P»l,« 



2g 



39 



und mit 



— " fi "«-i,» — "fi 



(7 a) 
(7) 



tv% = u^i-\-2g H^ 4- ^4 — H? . 

Hierbei ist Torausgesetzt, daß das Wasser dem ersten Querschnitt 
des Kanals relativ schon in der Sichtung der Kanalachse und in der 
Größe tvj zugeführt werde („stoßfrei"). Gewöhnlich geschieht dies durch 
eine oder eine Beihe von festen Zellen, für die 
zunächst die Ausflußrichtung zu bestimmen ist. A "' ^^ 

Im Zeitelement dt bewegt sich der be- / ^"*-^'^. / ^/ 

wegliche Kanal um die Strecke Uidt vor- ^' 

wärts; gleichzeitig dringt das eintretende L -^^^^ 

Wasserteilchen um Widt in den Kanal ein -p. ^ 

und befindet sich also nach Ablauf der Zeit dt 

nicht mehr in A sondern in Äi (s. Fig. 9), hat also in der Zeit dt absolut 

den Weg AAi zurückgelegt. Die absolute Geschwindigkeit ist demnach 



dt 



= Ci 



also 



AAi^= Ctdt , 



Vergrößert man das Dreieck Fig. 9 im Maßstab ,-, so erhält 

man das Eintrittsgeschwindigkeitsdreieck Fig. 10, das nicht nur die 
Größe, sondern auch die Richtung der absoluten Geschwindigkeit Ct an- 
gibt, mit der das Wasser im 

ersten Slement des bewegten f^f 

Kanals fortschreitet. Soll, wie 
Torausgesetzt, die feste Zelle 
das Wasser dem Laufkanal 
«stoßfrei'^ zuführen, so muß 
das Wasser schon vor dem 
Eintritt die absolute Geschwin- 
digkeit Ci besitzen. Pig. lo. 




L 



io Einleitung. 

Bezeichnet man die Geschwindigkeiten unmittelbar Tor dem Eintritt 
mit den Indices 0, diejenigen nach denl Eintritt mit 1, so müssen also 
bei stoßfreiem Eintritt die Bedingungen erfüllt sein: 

Außerdem muß aber nach Gleichung (7) im ersten Querschnitt des 
Laufkanals noch der Überdruck H^ über dem Druck des Austrittsquer- 
schnitts vorhanden sein, wenn tatsächlich die Geschwindigkeiten Wt und w» 
bei dem Flächenverhältnis 

auftreten sollen. ^ 

Erfährt das Wasser an der Eintrittsstelle keinerlei Geschwindigkeits- 
änderung, so muß naturgemäß auch der Druck vor der Eintrittskante H^ 
gleich dem Druck nach der Eintrittskante H^ sein, also 

Nach der für feste Kanäle gültigen Beziehung muß das gesamte 
Nutzgefälle H den Wert haben 

H^Hi,+ f^-^H^. (8) 

Für die Annahme stoßfreien Eintritts ff^ aus dieser Beziehung 
an Stelle von H^ in Gleichung (7 a) eingefügt, ergibt 

womit dann Gleichung (7) übergeht in 

'«^l_'^^1 ,^ 4 rr rr , ^ _ ^4 

Mit HtTQ + Hwi,% = Hw erhält man aus dieser Gleichung 

w% = wl'\-2(j{H^ H^) — cl'\'ul — ul. (9) 

Hier kann ^2 

H-i/„ = 7/,+ *^ (8 a) 

gesetzt werden; H^e bedeutet dabei das hydraulische Widerstandsgefalle 
in der ganzen Turbine. 



Grundlegende Untersuchungen. 



L Herleitnng der Hanptgleichnngen. 

A. Die erste Hauptgleichung. 

Bei der Turbine wird eine Reihe unter sich kongruenter Zellen 
zentrisch mit einer drehbaren WeUe verbunden und ihnen durch eine 
ebensolche Reihe unter sich kongruenter Zellen Wasser mit einer be- 
stimmten Richtung und einem gewissen Druck zugeführt, sodaß die 
beiden Systeme gleich zusammenarbeiten wie im yorigen Abschnitt der 
feste und der bewegliche Kanal. 

Die Gesch¥ändigkeiten und Drücke in diesen sind aber miteinander 
verbunden durch Gleichung (9) 

Hier kommen die Querschnitte der Kanäle gar nicht vor, nur ihre 
Verhältnisse sind bestimmt, weil bei voll gefüllten Kanälen die Beziehung 
gelten muß: n r i- x 

Es können also beliebig viele Turbinengrößen die Gleichung (9) 
erfüllen. Überdies kann auch jede Turbine die Beziehung erfüllen bei 
beliebigen Gefallen. Wird nämlich {H — ZT«,) mit einem beliebigen Faktor a 
multipliziert, so ist die Gleichung (9) wieder erfüllt, wenn nur jede Ge- 
schwindigkeit im Verhältnis -'- vergrößert wird. 

Es muß dann allerdings angenommen werden, daß sich auch ZT«; 
proportional den Geschwindigkeitsquadraten ändere; wie im Abschnitt über 
Widerstände ausgeführt, trifft dies für den Fall der Turbine auch genügend 
genau zu. 

B. Spezifische Geschwindigkeiten. 

Wie aus der zuletzt gemachten Bemerkung hervorgeht, bildet die 
Angabe irgend einer Geschwindigkeit solange nichts Charakteristisches 
für die Turbine, als sie nicht in Beziehung zum Gefalle ge\)Tacht wird ; 



12 B. Spezifische Geschwindigkeiten. 

mit anderen Worten: sollen mehrere Turbinen miteinander verglichen 
werden, so kann dies nur geschehen, wenn allen das gleiche Gefalle zu- 
grunde gelegt wird. 

Es erscheint naheliegend, für das Yergleichsgefalle 1 m zu wählen. 
Die sich ergebenden Größen wären dann aber von der Dimension 

'1 zV, ^-1 

iE 

und wären genau genommen noch abhängig von g. Wenn das letztere auch 
praktisch nicht von großem Wert ist, so erscheint es doch wesentlich vor- 
teilhafter, zunächst alles auf das Gefalle ^ - zu reduzieren/ Die Gleichung (9) 
nimmt dann die Form an 

H 2a H ■>" H 2a H '^ 2a H 2 



2gH 2gH ^^ H 2gH ^^ 2gH 2gH ' 



Es soll nun im weiteren eine durch y^^i/ dividierte Geschwindigkeit 
als „spezifische Geschwindigkeit" bezeichnet und mit dem ent- 
sprechenden gewöhnlichen Buchstaben geschrieben werden, also 

W^ Co U2 

^2gH i2gH ' \' ^ 9 S 

Diese Werte sind reine Zahlen, die aber zugleich die betreffenden 6e- 

schwindigkeiten angeben, wenn die Turbine mit einem Nutzgefalle 

* g 

arbeitet. Der Hauptvorteil liegt jedoch darin, daß ihre Quadrate den- 
jenigen Teil des Gefälles angeben, der an der betreffenden Stelle in 
Geschwindigkeit umgesetzt ist, z. B. ist der im letzten Leitradquerschnitt 
in Geschwindigkeit umgesetzte Teil des Gefälles 

ch_ 

.... ^^ 

und im Verhältnis zum Gefälle 

cl 



U ^9B \i27Hl ^ 



Mißt man also Co zu 0,7 ab, so sind 0,49 oder 49% des Gefälles in 
Geschwindigkeit umgesetzt 

Die Gleichung (9) lautet mit spezifischen Geschwindigkeiten g^r 
schrieben : . . 

wl = w\ + l— ^ — cj -|- ttj — wj. 

H^ läßt sich ebenfalls als Geschwindigkeitshöhe schreiben, wenn man 
nur Cr als , 

definiert; es ist dann 



* Bednktion auf das GefftUe 1ms. unter „KoeffiEienten^*. 



C. Der Anstritt aus dem Laufrad. 13 



ic-«' 



Vf 



Hiff ___ Cuf s 



2g 

= cL und 



Nun ist 



wl = w]-^l — cl — ci-\- ul — ul (10) 



und :r ^ _ . I « I ^ ^ 



damit 



tv] = wl + c^ + wj — w? . 1. Hauptgleichung. (11) 




Fig. 11. 



C. Der Austritt aus dem Laufrad. 

Wie beim Eintritt ins Laufrad, so ist an beliebiger Stelle des Lauf- 
radkanals die absolute Geschwindigkeit die Kesultierende aus der relativen 
und der Umfangsgeschwindigkeit. Die Zwischenwerte haben im allgemeinen 
untergeordnete Bedeutung ; 

dagegen ist das Geschwindig- ^ ^LL 

keitsdreieck beim Austritt von 
grofiem Einfluß auf die Güte 
der Turbine. ^J 

In Fig. 11 sei ein Aus- 
trittsdreieck dargestellt. Das 
Wasser fließt mit einer unter 
dem Winkel Os gegen den 
umfang gerichteten Geschwindigkeit vom Laufrad weg. Dieser Geschwindig- 
keit entspricht ein Arbeitsvermögen Va pro 1 kg von der Größe 

F.== f- '-, 

2 g 

das im allgemeinen nicht mehr nützlich verwendet werden kann, also ver- 
loren ist. Im Verhältnis zu der verfügbaren Leistung i . /T ist 

l'H ~ 2gH ^' 

Es geht demnach c| von der ganzen Leistung durch den Austritt ver- 
loren oder 100 <S >. Z. B. sei 

e, = 0,2, 
dann ist 

(i = 0,04 oder 4 ^/o . 

Der „Attstrittsverlust" beträgt 4%. Schon diese Zahlen 
sprechen deutlich für die große Bedeutung der Wahl von c,. Da der 
Anstrittsverlust quadratisch mit c^ zu- und abnimmt, wird man c^ zu- 
nächst möglichst klein zu machen suchen. Über eine ge^^se Grenze 
hinaos ist dies allerdings nicht möglich, weil sonst der WlxvW\ ßa ^^^ 
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D. Die zweite Hauptgleichung. 



klein wird und die Laufradschaufel schwer auszuführen ist; überdies 
vergrößert sich mit kleiner werdendem c, sino, die für eine bestimmte 
Wassermenge notwendige Fläche senkrecht zu c^ sin Os, die ganze Turbine 
wird dadurch größer und teurer. In der Praxis hat sich eine Reihe 
von wirtschaftlich günstigen Werten von' Cj herausgebildet, die von 
0,15 — 0,3 schwanken; es soll jeweils bei den einzelnen Konstruktionen 
auf die zweckmäßige Wahl dieser Größe hingewiesen werden. 

Wie schon erwähnt, hängt die Größe der Turbine mit dem Faktor 
Ct sin Ol zusammen. Man wird bei gegebenem c^ den sinos möglichst 
groß zuhalten, also o, dem Wert 90^ zu nähern suchen. Der „senk* 
rechte" Austritt ist daher immer anzustreben. 



D. Die zweite Hauptgleichung. 

In Fig. 12 seien Ein- und Austrittsdreieck einer Turbine dargestellt. 
Die beiden hängen dann durch die erste Form der Hauptgleichung zu- 
sammen (Gl. 10). 

M;J = M; J -4- i — Cl, — (^ -f tlj — Uj . 




tt^t 'f^ff 




Fig. 12. 
Aus den beiden Dreiecken lassen sich wl und wl auch schreiben: 

w\ = (i-{-tJ[ — ^ tt, Co COS (Zo 

M?J = (^ -|- uj — ^ ti, C cos a. 



und damit (Gl. 10) 

(i — ^ «2 Cs cos tts = — ^ Ml Co COS Co + i — C 



<2 



Wl Co COS a© — Mj Cs cos a. 



1 — c^ —. c^ 
— •^ __ 

2 



1 ^ ^»_7 H,r_H^_ Y'Q(H-Hjr-H^) 

J^ — ^M^ — ^ — ^— 21 Ji — y.iJ.U 

bedeutet nichts anderes als den Quotienten aus hydraulischer Nutzleistung 
und verfugbarer Leistung der durch das Laufrad fließenden Wasser- 
menge. Wird dieser Wert als hydraulischer Wirkungsgrad mit 
dem Buchstaben tj^ bezeichnet, so nimmt die obige Gleichung die Form an 



oder 



Ml Co cos tto — w, c, cos a, = ^ 



Vh 



Co COR «0 = 2u. + 



«1 



2. Hauptgleichung. (12) 



Cs cos tti 



IL Die Diagramme. A, Diagramme der Axialturbinen. 15 

Im folgenden wird für die Umfangskomponente c cosa einer ab- 
soluten Geschwindigkeit c die Bezeichnung o«, für die radiale oder 
Meridiankomponente c sin a die Bezeichnung c^^ eingeführt. 

Damit schreibt sich die 2. Hauptgleichung 

''-o = |;-+5-''.- (12a) 

Gibt die erste Hauptgleichung den Zusammenhang zwischen den 
relativen Geschwindigkeiten und dem Spaltüberdruck, so zeigt die zweite, 
übrigens mit der ersten identische, die Beziehungen der absoluten Ge- 
schwindigkeiten und ihrer Winkel. 



IL Die Diagramme. 

Im letzten Abschnitt wurden für die Bewegung des Wassers durch 

die unendlich klein gedachten Turbinenkanäle folgende Beziehungen 

gefanden : 

w\ =: trj 4" ^14" ^s — «^ 
und 

Es ist nun leicht möglich, jede der beiden Gleichungen graphisch zu 
konstruieren, nachdem die beiden Geschwindigkeitsdreiecke so zusammen- 
gestellt sind, daß Anfangs- 
punkt und Sichtung beider ^^^^ ^ ^ Jf^ 

Umfangsgeschwindigkeiten 
zusammenfallen. (Fig. 13.) 
Dabei ist vorläufig vor- 
ausgesetzt, daß 



€■ 



Cq — Ci 

und 




Fig. 13. Diagramm^ einer äußeren 
Badialturbine. 



00 = Ol 

sei, daß also das aus dem 

Leitrad austretende Wasser ohne Geschwindigkeits- undBichtungsänderung 

in das Laufrad eintrete. 



A. Diagramme der Axialturbinen. 

Bei dieser Gruppe von Turbinen sind die ümfangsgeschwindigkeitisn 
am Eintritt und Austritt des Laufrades gleich, es ist also in Fig. ^^ 

* Als bequemer Maßstab wird empfohlen, die Einheit gleich 1 diii • \tx ^®^ 
nachfolgenden Figuren oderfür genauere Untersuchungen auch gleich S^JJ^^V^ äVä^®^* 
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A. Diagramme der Axialturbinen. 



a2'105 




Fig. 14. 



Das so gezeichnete Diagramm stellt die Kombination der Anfangs- 
und Endgeschwindigkeiten im Laufradkanale dar. Es steht aber nichts 
im Wege^ beliebige zwischenliegende Punkte einzutragen. Der vom 
Anfangspunkt der Umfangsgeschwindigkeit ausgehende Kadiusvektor 
eines solchen Zwischendreieckes stellt dann die an dem zugehörigen 

Punkt des Wasserweges 
herrschende absolute 
Geschwindigkeit c, die 
Schlußseite des Drei- 
eckes zwischen den End- 
punkten Ton u und c 
die zugehörige Relativ- 
geschwindigkeit w dar. 
Die Gesamtheit aller 
Endpunkte von c und xv 
bildet eine zwischen den 
Spitzen des Eintritts- 
und Austrittsdreieckes verlaufende Kurve, die von Brauer^ den Namen 
„Geschwindigkeitsriß*' erhielt. 

Die Hauptgleichungen gel>en allerdings keinerlei Anhaltspunkte 
über die Gestalt dieser Kurve. Sie muß lediglich mit Rücksicht auf 
den aUgemein gültigen Anspruch auf möglichst hohen Wirkungsgrad 
festgelegt werden. Es soll die Summe aller Widerstände im Laufrad- 
kanal ein Minimum werden. 

Versuche über die Energieverluste beim Durchfließen geschlossener 
Leitungen haben nun ergeben, daß die Widerstände um so größer 
sind, je kürzer die Strecke ist, auf der sich eine bestimmte Änderung 
der Richtung oder des Querschnittes vollzieht; sie sind auch bedeutend 
größer bei einer Geschwindigkeitsabnahme, als bei einer Zunahme im 
gleichen Verhältnis. Demnach sind, um &^ möglichst klein zu halten, 
plötzliche Übergänge tunlichst zu vermeiden, das heißt, der Geschwindigkeits- 
riß muß eine möglichst stetige Kurve sein. Ferner ist darauf zu achten, 
daß die Relativgeschwindigkeit im Laufrad nur zu, aber nicht abnimmt. 
Die Radienvektoren von A aus (Fig. 14) müssen also von w^ an fort- 
während wachsen. 



1. Konstraktion des Diagrammes mit der ersten Haapt|^leichung.* 
Diese lautet für den Fall der Axialturbine 

w\ r= m;J -f cj . 



(13) 



Nach Fig. 15 ist 



^i;f = (5C)« + (CD)*, 



^ Brauer: „Turbinentheorie*'. 

* In der Hauptsache nach Präsil und Herrmann. 



1. Konstruktion des Diagrammes mit der ersten Hauptgleichung. 
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darnach also die Differenz 

wl — ic\ (ACy — {BCf^{AG+BC){AC — BC) 
üder, da 



und 



AG CE, 

{A(Jf — {BGf^BE{AC-\-BC) 

AG+BG=AB 
w\- w\ = {AB) . iBE) = {BF)'. 




"7 
/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



/ 



Fig. 15. 



Die Gleichung (13) lautet aber 



also ist auch 



lüi — w\ = 

BF=Cg. 



Q ' 



Beachtet man noch, daß für stoßfreien Eintritt gilt 

Cq JL """ C|^ ■""" €q 

und bezeichnet man^ i— cj^ mit cj, womit 

^ U — Hw ist das sogenannte indizierte Gefälle, das die gleiche hydraulische 
Leistung ergeben würde wie H^ wenn keine Widerstände vorhanden -w&ren 



Thomann. Wasserturbinen. 



i — r* — ^^ — c* 



18 1. Konstruktion des Diagrammes mit der ersten Hauptgleichung. Aufg. 1. 

80 wird die Größe von d erhalten , wenn Co auf die Strecke B G 
heraufgeklappt, und die Strecke GF abgemessen wird. Mit Hülfe dieser 
Ergebnisse läßt sich nun schon eine Menge praktischer Aufgaben, 
lösen. 



Aufgabe 1. Es soll zu einem vorhandenen Leitrad ein neues 
Laufrad konstruiert werden, das bei einem Gefälle H eine 
gegebene Wassermenge Q konsumiert, bei einer der Rich- 
tung und Größe nach gewählten, absoluten Austritts- 
geschwindigkeit. 

Die Wahl der letzteren Größe empfiehlt sich nach dem auf Seite 13 
Ausgeführten. 

Wenn durch das gegebene Leitrad, an welchem die Summe aller 
lichten Austrittsquerschnitte (fo = 2boao) sowie der Winkel Co abgemessen 
werden können, bei dem Gefalle H die Wassermenge Q durchgehen soll, so 

muß die spezifische Ge- 
7 Bchwindigkeit Co den Wert 




(.\ 






haben und unter dem 
Winkel «o gegen die 
Umfangsgeschwindig- 
keit geneigt sein. Es 
sind also die beiden 
absoluten Geschwindig- 
keiten Co und C| bekannt, 
während gesucht sind 
die Größen w, Wi, w^, 
j3i, ßi, die das Laufrad 
bestimmen. 

Die Lösung der 
Aufgabe geschieht am 
besten auf folgende 
Weise (Fig. 16): 

Gegen die ange- 
nommene Richtung von 
u werden c© und C2 unter 
den Winkeln Oo und <Zt 
abgetragen ; es wird 
dann Co von £ aus auf die 
Verbindungslinie A B 
aufgetragen und von seinem Endpunkt aus mit der Strecke c,- in die 
Senkrechte in B axd AB eingeschnitten, so daß in der Strecke BF die 
Größe c^ erhalten wird. 

Die halbierende Senkrechte von A F schneidet aus A B einen Punkt C 



f-- 



Fig. 16. 



1. Konstruktion des Diagrammes mit der ersten Hauptgleichung. Anfg. 2. 19 

heraus, in welchem auf AB das Lot errichtet und mit der Richtung 
Ton u zum Schnitt gebracht wird. Dieser Schnittpunkt ergibt den End- 
punkt von u und, indem er mit A und B verbunden wird, Größe und 
Bichtung von Wi und w^ und damit die nötigen Grundlagen zur Kon- 
struktion des Laufradkanales. Die im Diagramm erhaltene Umfangs- 
geschwindigkeit u ist nicht die einzig mögliche der Turbine; sie ist nur 
die einzige, die den gemachten Voraussetzungen (stoßfreier Eintritt und 
Bichtung und Größe von c,) entspricht. Der Spaltüberdruck würde sich 
nach dem auf Seite 7 Ausgeführten auf 

stellen, gemessen in Meter Wassersäule. Die dem u im Diagramm ent- 
sprechende Umdrehungszahl n pro Minute würde erhalten zu 

60 u f2~gH 



n = 



nD 



(14) 



Aufgrabe 2. Für eine schon vorhandene Axialturbine soll 
für ein bestimmtes Gefälle jff berechnet werden: 

die Umfangsgeschwindigkeit, bei welcher der Eintritt im 
mittleren Durchmesser ohne Stoß erfolgt, ferner die Wasser- 
menge Q^ der Austrittsverlust und der Spaltüberdruck. 

An der bekannten Turbine können zunächst sämtliche Flächen und 
Winkel gemessen werden. Es sollen bezeichnet werden mit /i und /i die 
Austrittsflächen aus Leit-, beziehungsweise Laufrad, gemessen senkrecht 
zu den Schaufeln, also auch zu Co, beziehungsweise u;,, so daß die 
Gleichung gilt , , 

oder _ 

Co • / — 2^j • / 2 J 

daraus ergibt sich wohl das Verhältnis der beiden Geschwindigkeiten Cq 
und u;,, vorläufig aber noch nicht ihre wahre Größe. Diese wird vrie 
folgt gefunden (Fig. 17): Gegen die Bichtung von u wird zunächst eine 
behebige Strecke cj unter dem Winkel o© abgetragen und von deren End- 
punkt aus eine Gerade unter dem Winkel ßi gegen die Umfangsgeschwindig- 
keit gezogen. Das so entstehende Dreieck bedeutet nichts anderes als 
das Eintrittsdreieck der zu untersuchenden Turbine in einem unbekannten 
Maßstabe. In gleichem Verhältnis entsteht das Austrittsdreieck, wenn 
von dem Anfangspunkt von w\ aus w\ von der Größe 

U 
unter dem Winkel jS, abgetragen und der Endpunkt mit dem Nullpunkt 
des Diagrammes verbunden wird. 

Die wahre Größe aller Geschwindigkeiten ist bekannt, sobald eine 
derselben gefunden ist; als diese letztere eignet sich vorzugsweise Cj, wobei 
c^ aus Co und Cg erhalten wird als Hypotenuse des durch diese beiden 
als Katheten gebildeten rechtwinkligen Dreieckes. <?^ läßt ö\^^ für eine 
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gegebene Turbine bis auf wenige Prozente genau schätzen oder bestimmen 
(siehe Abschnitt über Widerstände Seite 43). Es schwankt für eine Axial- 
turbine normaler Ausführung zwischen den Grenzen 0,82 bis 0,87. Das 
Verhältnis, mit dem irgend eine Größe (cj, M;t, wj, m*) multipliziert werden 
muß, um in den wahren Wert übergeführt zu werden, ist nun 



Ci 



so daß beispielsweise 



wird. 



''0 • 




Fig. 17. 



Diese Reduktion kann übrigens am besten graphisch vorgenommen 
werden, indem, wie in Fig. 17 gezeigt, jeweils Parallelen zu den einzelnen 
Geschwindigkeiten im Diagramm von unbekanntem Maßstab gezogen 
werden (Größen im unbekannten Maßstab strich-punktiert). Aus dem 
so entstehenden neuen Diagramm ergibt sich dann jede Geschwindigkeit 
in dem normalen, für d gewählten Maßstab. 



1. Konstruktion des Diagrammes mit der ersten Hauptgleichung. 
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Die Umfangsgeschwindigkeit stellt sich auf 
die minutliche Umdrehungszahl auf 



die Wassermenge auf 



CO ' u ' \''2qH 
n = 



Q = f,.c,.}J2(jH , 



Der Austritts Verlust auf Ca, die Spaltüberdruckböhe auf (?^H. 

Es könnte jetzt höchstens noch an eine Kontrolle und allfällige 
Korrektur von c; gedacht werden, wenn sich die Schätzung dieser Größe 
als zu ungenau erweisen sollte; in den allermeisten praktischen Fällen 
kann diese Untersuchung aber sehr wohl wegfallen. 

Einfacher als bei Überdruckturbinen gestalten sich die Diagramm- 
konstruktionen bei den 



Freistrahlturbinen. 

Diese sind, wie schon in der Einleitung bemerkt wurde, gekenn- 
zeichnet durch das Fehlen jeden Spaltdruckes; es wird also hier 



cj . H= 



also 



c^= (>. 



Die erste Hauptgleichung für Axialturbinen reduziert sich dann auf 

n\ = n\ Freistrahlturbine. 

Im Diagramm schrumpft Cg naturgemäß ebenfalls auf zusammen, 
so daß der Kreis 
durch die End- 
punkte von w^ und 
Cp jetzt auch durch 
den Endpunkt von 
«0 geht. Sein Mit- 
telpunkt halbiert 
die Strecke AC 
(Fig. 18), w wird ab- 
geschnitten durch 
die halbierende 
Senkrechte von 
AC. Da nach den 
auf Seite 16 ge- 
machten Bemer- 
kungen die Rela- 
tivgeschwindigkeit 
sich im Laufrad- 




Fig. 18. 



kanal nicht verkleinem soll, so kann w^ nur in das gleich große w^ über- 
j^hen, indem die Geschwindigkeit im Tjaufradkanal überhaupt konstant 
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bleibt, sodaß aus dem Geschwindigkeitsrifi beliebiger Form ein Kreis 
vom Kadius 

Wi = W2 

mit dem Ursprung dieser Geschwindigkeiten als Mittelpunkt wird. Die 
absolute Austrittsgeschwindigkeit aus dem Leitrad Co stellt sich bei der 
Freistrahlturbine gleich d^ da in der Gleichung 

Cg verschwindet. 

Die Lösung der Aufgabe 1 für den Fall der Freistrahlturbine ver- 
einfacht sich in der Weise, dafi in der Richtung von Oo gegen u das Cq gleich 
C|, unter dem Winkel a^ gegen u das gewählte C| abgetragen und durch 
die halbierende Senkrechte der Verbindungslinie der beiden Endpunkte 
von Co und c* der Endpunkt von u abgeschnitten wird. Die Wasser- 
menge Q kann hier nicht mehr gegeben werden; sie stellt sich bei der 
Freistrahlturbine immer auf 



Q = Ci' fo-'^ J2gH Freistrahlturbine. 

Zeigt sich bei der Untersuchung einer gegebenen Turbine Wi größer 
als Wi, also c^ scheinbar negativ, so ist die Turbine, vorausgesetzt, daß 
keine Konstruktionsfehler vorliegen, eine Freistrahlturbine. Es sei nämlich 
gleich hier angeführt, daß es, abgesehen von anderen Schwierigkeiten, 
für eine Werkstätte kaum möglich wäre, Laufradkanäle von genau 
konstantem Querschnitt auszuführen. Mit Rücksicht darauf wird bei 
ganz gefüllten Laufradkanälen immer mit einem gewissen Überdruck 
konstruiert, also derart, daß Wi immer etwas kleiner als u;^, bezw. f^ immer 
etwas größer als /i wird (c^ mm. ungefähr 0,1 bis 0,13). 

Um trotz der oben angeführten Schwierigkeiten eine richtige Frei- 
strahlturbine zu erhalten, wird fiir diesen Fall /i immer größer als /\ ge- 
macht; um zu verhindern, daß die Kontinuitätsgleichung erfüllt wird, 
soll dem Laufradkanal Luft zugeführt werden, ^o daß sich der Strahl 
gleich nach dem ersten Querschnitt von der Rückschaufel ablösen kann ; 
damit er in seinem ganzen Verlauf überhaupt nicht mehr zum Anliegen 
kommt, ist notwendig, daß bis zum untersten Querschnitt zwischen ihm 
und der Rückschaufel sich ein Luftkissen befindet. Dies ist auch bei 
ausreichend großen Querschnitten im unteren Teil des Laufrades nur 
dann gewährleistet, wenn der Unterwasserspiegel sich dauernd unter der 
Unterkante des Laufrades hält. Das Freistrahllaufrad muß 
daher immer 100 — 200 mm über Unterwasser aufgehängt 
werden. Um dieses „Freihängen" vermindert sich naturgemäß das aus- 
nützbare Gefälle, woraus schon erhellt, daß die Anwendung der Frei- 
strahlturbinen bei kleinen Gefällen und daher im Verhältnis dazu be- 
deutendem Freihängen unwirtschaftlich ist. 

Ein Punkt muß hier noch besonders erörtert werden. 

Früher wurde gefunden, daß es sich für die Geschwindigkeits- 
verhältnisse gleich bleibt, ob der Spalt im Unterwasser liegt oder sich 
um Laufradhöhe über diesem befindet; ferner erschien es gleichgültig, 
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ob die hydraulischen Verluste im Laufrad von vom herein oder erst an 
der Stelle vom verfugbaren Gefalle abgezogen werden, v^o sie auftreten, 
weil nur die Summe aller Gefällsverluste in Betracht gezogen wurde. 
Genau genommen stimmt dies nur für Turbinenkanäle, in denen die 
Kontinuitätsgleichung stets erfüllt ist, nicht aber für Freistrahlturbinen, 
doch ist auch hier der begangene Fehler praktisch zumeist zu vernach- 
lässigen (ausgenommen bei Peltonturbinen), und zwar sowohl bei der 
Berechnung der Fläche /*o, wie auch bei der Konstruktion des Ge- 
schwindigkeitsdiagrammes. 

Die Geschwindigkeit Cq ist genau genommen lediglich abhängig von 
den Verlusten im Leitrad; sie würde sich also stellen auf 

Co = fl — cl^, 

wobei {^ wie früher schon den Widerständen im Leitrad entspricht. ({, 
in dem auch die Laufradwiderstände enthalten sind, ist um diese letztern, 
also ungefähr um 4 — 10 ^/o, Ci und damit auch die früher ausgerechnete 
Wassermenge , ._ _ . 

um ungefähr 2 — 5^/o kleiner als '^1 — {^, beziehungsweise die tatsächlich 
durch den Querschnitt fo durchgehende Wassermenge 

Abgesehen davon, daß zufolge kleiner Kontraktionen am Leitrad- 
austritt der Unterschied der beiden Ausflußmengen gewöhnlich zu Gunsten 
des zuerst angegebenen Wertes c, . /i • i2gH verschwindet, hätte auch ein 
Fehler von der 
Größe wie oben 

angegeben 
praktisch kei- 
nen großen 
Nachteil. Noch 
weniger als bei 
der Wasser- 
menge macht 
sich die Un- 
richtigkeit der 
Rechnung mit 
c« als Austritts - 
geschwindigkeit 

in den Winkelverhältnissen bemerkbar. Wie in Fig. 19 angegeben, wird das 
richtige c^ etwas größer als Ci , der richtige relative Eintrittswinkel etwas 
größer als das früher erhaltene jS^, die richtige relative Eintrittsgeschwindig- 
keit etwas größer als das früher angenommene u;,. Der Unterschied der beiden 
relativen Eintrittswinkel ist aber so geringfügig, daß er insbesondere mit 
Rücksicht auf die materielle Ausführung und endliche StärVe der Ijauf- 




Fig. 19. 
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radschaufel praktisch vollständig belanglos ist. Es darf also ohne merk- 
baren Fehler in der Praxis die absolute Austrittsgesch^indigkeit aus dem 
Leitrad bei Freistrahlturbinen angenommen werden zu 

Co= Ci = \' 1 — cir, 

wobei in cj^ sämtliche Widerstände der Turbine bei stoßfreiem Gang 
berücksichtigt sind. 

Die bei genauer Rechnung etwas größer als w^ erhaltene Geschwindig- 
keit Wi wird sich überdies bei Axialturbinen wieder etwas verkleinem, 
wenn die Welle senkrecht steht, und zwar entsprechend der Laufradhöhe. 



2. Konstruktion des Diagrammes mit der zweiten Hanptgleichiing. 

Diese' lautet 

oder mit Mj gleich u^ für Axialturbinen 



c„^= J* -|- Cw2 Axialturbine. (12a) 

Nach den bis jetzt gemachten Voraussetzungen muß rjf^ geschrieben 
werden » • ^ « • 

Die Benützung der oben angeführten Gleichung geschieht am besten 
wie folgt: Wird die rechte Seite der Gleichung (12a) konstant gelassen, 
so muß auch Cuq selbst konstant sein, das heißt, die Spitze des Eintritts- 
dreieckes kann nur noch wandern auf einer Senkrechten zu u im Abstand 
CiQ gleich Co cosoo vom Ursprung des Diagrammes; allerdings darf 
dabei Cq höchstens gleich d werden, in welchem Grenzfall die Überdruck- 
in die Freistrahlturbine übergeht. Die rechte Seite der Hauptgleicbung 
bleibt insbesondere konstant, wenn Cg, Cu^ und ti sich gleich bleiben, das heißt, 
solange das ganze Austrittsdreieck nicht verändert wird. Unter dieser 
Yoraussetzung wäre also, wenn von der verhältnismäßig geringfügigen 
Änderung von c] abgesehen wird, Cuq konstant. Innerhalb der einerseits 
durch den Schnittpunkt mit w, anderseits durch den Schnittpunkt eines 
Kreises mit dem Radius c, (Freistrahlturbine) von aus abgegrenzten 

Strecke der Senkrechten 

c^ = konstant 

kann die Spitze des Eintrittsdreieckes ganz beliebig gewählt werden. Man 
schneide also diese Strecke durch einen Kreis von aus mit dem 
Kadius Co> wenn dieses letztere gegeben oder gewählt wird; manschneide 
die oben umschriebene Strecke durch einen Fahrstrahl von aus unter 
dem Winkel ao gegen die Umfangsgeschwindigkeit, wenn der Leitrad- 
winkel bestimmend ist. In beiden Fällen wird das Eintrittsdreieck dann 
vervollständigt, indem Wi als Verbindungslinie zwischen dem Endpunkt 
von u und dem Endpunkt von Oo gezogen wird, vorausgesetzt, daß der 
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Eintritt stoßfrei sein soll. Figur 20 zeigt den Zusammenbang zwischen a^ 
und Co bei gegebenem Austrittsdreieck. Es nimmt also in diesem Fall o» 
mit wacbsendem Winkel clq zu, Cg und also aucb die Werte c^ und c* . H 
ab. Es sei hier schon darauf hingewiesen, dafi die Spitze des Eintritts- 
dreieckes auf der Senkrechten vielfach auch gewählt wird mit Rücksicht 
auf Cq sin Oq gleich c^^q \ das letztere ist nämlich bestimmend für die dazu 
senkrecht stehende Eintrittsfiäche , bei der Axialturbine also des Kreis- 
ringes gegeben durch das Produkt aus dem mittleren Umfang und der 
Breite im Spalt. Ist der mittlere Durchmesser gewählt, so ist die Ein- 
trittsbreite, abgesehen von kleinen, später zu erörternden Korrekturen, 
umgekehrt proportional der Größe c^^. Es kann also mit Berücksichti- 
gung dieser Beziehung die 
Eintrittsbreite schon im 
Diagramm angenommen 
werden. 

Die Konstruktion des 
Diagrammes geschieht hier 
am besten nicht rein gra- 
phisch, sondern in der 
Weise, daß man den Aus- 
druck 

2u 

durch Rechnung bestimmt 

und die entsprechende 

Strecke von dem Fußpunkt 

desLot^s von der Spitze des 

Austrittsdreieckes auf u in 

der Richtung von u abträgt. 

Der Abstand zwischen dem 

Ursprung des Diagrammes und dem Fufipunkt obigen Lotes stellt 

nämlich schon den Ausdruck 

, ^M2 = ^2 cos «j 

dar. 

Nach diesen Erläuterungen ist es leicht, wiederum die mannigfachsten 
Aufgaben zu lösen, z. B. 




Fig. 20. 



Aufgabe 1. Es sei von einer Axialturbine gegeben, die 
mittlere Umfangsgeschwindigkeit bei stoßfreiem (lang, 
der Austrittsverlust (^ und der Winkel a». Gesucht ist das 
Diagramm. (Fig. 20.) 

Das ganze Austrittsdreieck kann, nachdem u, c^ und a^ schon 
bestimmt sind, ohne weiteres aufgezeichnet werden. Man rechne sich 

den Wert 

Vh __ ^ 

'2u 



Ctc ^S 



2u 



aus, indem für cj, einer der schon früher angegebenen od^r nacli dem 
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Abschnitt über Widerstände bestimmten Werte eingesetzt wird. Die ent- 
sprechende Strecke wird, wie vorhin erläutert, von dem Punkt in der Ent- 
fernung Ctit=Ct cos a« ^m Ursprung des Diagrammes in der Richtung von u 
abgetragen. Die Senkrechte auf u in diesem Punkt stellt dann den Ort der 
Spitzen aller gesuchten Eintrittsdreiecke vor, und es kann jetzt zur näheren 
Bestimmung des Eintrittsdreieckes entweder Oo, ao oder Cmo angenommen 
werden; soll das Laufrad oben und unten gleiche Breite erhalten, so 
mufi, gleiche Schaufelverengung beim Ein- und Austritt vorausgesetzt 
(siehe Seite 62), c^ = c,„^ sein. 



Anfgabe 2. Es soll zu einem gegebenen Leitrad ein Lauf- 
rad konstruiert werden, das bei einer bestimmten Um- 
drehungszahl stoßfrei arbeitet und bei einem gegebenen 
Gefälle H die Wassermenge Q konsumiert. (Fig. 21.) 

Am Leitrad kann, wie früher schon erwähnt, die Fläche /i senkrecht 
zu Co sowie der Winkel a^ abgemessen werden. Aus der ersteren be- 
stimmt sich dann Co zu 

Q 



Ca = 



fo-y'^y^ 




Fig. 21. 



Dieser Wert kann 
im Diagramm aufge- 
tragen,und durch Fällen 
des Lotes auf u die 
Größe c„Q gleich Co cosoo 
bestimmt werden. Für 
ein bestimmtes Tur- 
binensystem läßt sich 
mit genügender Ge- 
nauigkeit cl abschätzen 



und unter Annahme des Austrittsverlustes c„^ gleich c^ cos a^ bestimmen nach 
der Gleichung 



Cu2 ^«0 






Am Endpunkt dieser von aus abgetragenen Strecke wird dann 
das Lot errichtet und von aus durch einen Kreis mit dem Radius c^ 
in dieses eingeschnitten. Dadurch ist auch das ganze Austrittsdreieck 
bestimmt. 

Da Cu^ , wenn die Konstruktion brauchbar sein soll , sich immer in 
engen Grenzen halten muß, so ist die natürliche Folge davon, daß die 
Umfangsgeschwindigkeit ebenfalls nur in verhältnismäßig engen Grenzen 
veränderlich sein kann. 

Große Änderungen der Umfangsgeschwindigkeit können bei einem 
gegebenen Leitrad nur erzielt werden, wenn sich zugleich die Wasser- 
menge und damit c^^ ändern darf. 



B. Diagramme der Radialturbinen. 
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B. Diagramme der Radialturbinen. 

Es sei gleich vorweg bemerkt, daß unter diese Überschrift auch 
die Behandlung der allgemeinen Turbinen, das heißt, der Turbinen mit 
beliebig geformtem Axialschnitt fällt. 



oder 



1. Konatraktion des Diagrammes mit der ersten Hauptgleichnng. 

Die allgemeine Gleichung (Gl. 11) lautet 

wl = wl + cl']-i4 — i4\ 

wl + u] — ui = w\'{'Cl. 



Setzt man 

M^i' = M^ + w? — «4, 
so lautet die erste Hauptgleichung 

10^ = m;J + c * , 
wobei 



(15) 



(15 a) 



cl = l — c!. 



tc 



cl 



ist, vorausgesetzt, daß der Eintritt stoßfrei erfolgt. 

Die graphische Konstruktion von Gleichung (15 a) wurde schon im 
vorigen Abschnitt unter Axialturbinen erläutert. Es ist also nur wi noch 
in geeigneter Weise 
aas Wi zu konstruieren. ^ 

Dazu schreibe man die 
Gleichung für wi ent- 
weder in der Form 

«?f — u] = ivl — vH^ 

oder, wenn die beiden 
Seiten negativ werden, 

,i;J-fwf = U7j' + ttJ. 

In der ersten Form 

erhält man u/^ nach 

Fig. 22, indem die 

Strecke w^ aus ihrer 

beliebigen Lage so um ihren Ursprung gedreht wird, daß ihr Endpunkt 

auf das Lot in zu liegen kommt. Dadurch entsteht ein rechtwinkliges 

Dreieck mit w^ als Hypotenuse, t^ als der einen und ^ w\ — til als der 

andern Kathete. Aus der obigen Gleichung geht ohne weiteres hervor, 

daß iCs als Hypotenuse in einem zweiten rechtwinkligen Dreieck auftritt 

mit den Katheten Ux und "fwX 

Linie AB gleich wj sein. 




Fig. 22. 



< 



Es muß also in Fig, 22 die 
Die zweite Form der Gleichung für tc;J muß zur Konstrul^K^^ \)eTVÜt^^ 



L. 
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werden, sobald w^ kleiner wird als u^ , weil dann die gemeinsame Kathete 
yivl — tii der beiden Konstruktionsdreiecke imaginär wird. 

Man bilde daher in diesem Fall zwei rechtwinklige Dreiecke mit 

den Katheten w^ und Un 
beziehungsweise wi und u,; 
da nach der zweiten Form 
der Gleichung die Hypo- 
tenusen beider Dreiecke 
gleicli sein müssen, so ist 
es leicht, mit Hülfe dieser 
Beziehung wi als die einzige 
Unbekannte nach Fig. 23 
zu konstruieren. Nach 
dieser Reduktion kann die 
Bestimmung einzelner Dia- 
grammgrößen graphisch in 
ähnlicher Weise gelöst wer- 
den wie bei Axialturbinen 
(vgl. Fig. 15 und 24 für die 
Fig. 23. Bestimmung von Cq), 




Die Aufgabe 1, eine vorhandene Turbine zu untersuchen, 
erledigt sich ebenfalls analog wie bei der Axialturbine (s. S. !!♦ 
u. f. und Fig. 25.) 

Auch hier wer- 
den zunächst die 
G eschwindigkeiten 
in beliebigem Maß- 
stab umgekehrt pro- 
portional den zu- 
gehörigen Flächen 
aufgetragen, wtwird 
für stoßfreien Ein- ^- 
tritt in gleicher 
Weise erhalten wie 
bei Axial turbinen, 
worauf ul aus u* 
hervorgeht durch 
Multiplikation des 
Verhältnisses der 
am Laufrad abmeß- 
baren Austritts- 
und Eintrittsdurch- 
messer. Nachdem 
das Diagramm un- 
bekannten Maß- Fig. 24. 
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Fig. 25. 



btabes gezeichnet ist, 
Mird der Endpunkt 
Yon Wt bis zum Lot 
in heraufgedreht 
und damit dieHülfs- 
linie Ä*B^ gefunden, 
auf der nun gleich 
wie bei der Axialtur- 
bine weiter konstru- 
iert wird. 

kutgBhe 2. Es 

sei gegeben von 
einer Freistrahl- 
turbine der Leit- 




Fig. 26. 
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radwinkel «ound die Umfangsgeschwindigkeiten. Es sei zu 
bestimmen das Austrittsdreieck. 

Nach Fig. 2G läßt sich das Eintrittsdreieck ohne weiteres auf- 
zeichnen, da Co für die Freistrahlturbine bekannt ist. wl bestimmt sich 
dann nach der Gleichung 

Dies ist aber gleich w\ , weil für Cq = die Gleichung gilt 

iol = tv] -^ + i4 — ul . 

Es wird also zur Lösung der Aufgabe nur notwendig, Wi um seinen 
Ursprung zu drehen bis zum Schnitt mit dem Lot in ö, um in der Ver- 
bindungslinie des Endpunktes von t«, mit diesem Schnittpunkt w^ zu er- 
halten. Dieses letztere kann nun so verdreht werden, bis entweder d 
oder tti einen bestimmten Wert annimmt. 



2. Konstruktion des Diagrammes mit der zweiten Hanptglelchung. 

^«0 — ;2«i ^ Ml ^•^• 

Wie ersichtlich, hat sich in dieser allgemeinen Gleichung gegenüber 
dem Spezialfall der Axialturbine nichts geändert, als daß das Glied c^^ 

mit dem Faktor - - multipliziert werden muß. Diese Operation kann 

entweder analytisch oder graphisch geschehen, worauf dann die Kon- 
struktion von CuQ und der entsprechenden Senkrechten auf u genau so 
erfolgt, wie auf Seite 25 u. f. erläutert. 

Die nächstliegende Methode zur graphischen Konstruktion des 

Gliedes —^Cu^ würde, wie in Fig. 27 ausgeführt, darin bestehen, daß 

man in den Endpunkten von Ui und Wa Lote errichtet, auf dem ersten 

die Größe 

/^^f A ^2 ^^ c^ = c, cos a, 

abträgt und den 
Endpunkt durch 
eine Gerade mit 
verbindet. Diese 
Gerade schneidet 
dann aus dem 
zweiten Lot die 

^^«- 27. Größe ^-c^ 

heraus. Etwas ferner liegend, doch für die Konstruktion bequemer ist 
folgender Weg (Fig. 28) : 

Man schlägt mit c, um einen Kreis, ebenso mit Wt um seinen 
Ursprung bis zum Schnitt mit dem Lot von aus, spannt von diesem 
Schnittpunkt bis zum Endpunkt von u^ und schlägt diese Strecke {w'^ 
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auf den zuerst gezeichneten Kreis mit dem Radius Ct herunter. Der 
horizontale Abstand dieses Schnittpunktes von dem in auf u errichteten 

Lot ist daa gesuchte -^c^. Es folgt nämlich aus dem Dreieck (ODE) 



Ml 



und mit 



.2 
'«2 • 



ci=(OEy + {DEy 

(OEy=(c cos a,y = ci 

(DEy = (BDy - {BEy = w\ - (ti, - c^y 

Ähnlich folgt aus dem Dreieck OiyE' , da 

OD'=OD = et ist, 

4 = {OW)* + {ITEy = {OE'f + «f — (m. — OE'Y = < — «J + ^M, 0^' 
oder, indem man die rechten Seiten der Gleichungen für (^ einander 
gleichsetzt, wi — ui + J2utC^ = toi' — m! + ^m. OE' 



Cf cosag Q 



^,(^casag\ ] 




JJ-^CgCOSCtz 



Fig. 28. 

und, wenn man berücksichtigt, daß nach Konstruktion gilt 



OE'^''' c 

Ui 



U2 • 



Das gleiche Ergebnis wird übrigens durch folgende Überlegung 
erbalten. Nach Seite 24 u. f. erhält man bei der Axialturbine 



^"0 — -2u + ^"a 



(Wi=M,). 



Man kann sich nun eine Eadialturbine denken mit gleichen Spalt- 
Tcrhältnissen , das heißt, gleichen Coi c^, «o und Ui wie die durch vor- 
stehende Gleichung umschriebene Axialturbine, dann gilt nach früherem 

die Gleichung < = «,'+«;-«?, 

wobei -j 8 1^ 
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Dieses wi muß nun nach der letzten Gleichung auch die Austritts- 
geschwindigkeit der entsprechenden Äiialturbine sein; es ist daher für 
die Konstruktion des Radialdiagrammes zuerst dieses wi zu suchen und 
dann genau, wie auf Seite 25 angegeben, zu verfahren. Damit für Axial- 
und Radialturbine tatsächlich, wie vorausgesetzt, gleiche Spaltverhältnisse 
erhalten werden, muß auch rjk in beiden Fällen das gleiche sein, also 
auch c,, sofern das cl, in beiden Fällen gleich ist. Daraus folgt eben- 
falls die in Fig. 28 erläuterte Konstruktion des Diagrammes. 

Fig. 29 zeigt die Aufeinanderfolge der vorzunehmenden Operationen^ 

um das ' Cu.. niit einer einzigen Zirkelbe- 




Ui 



wegung zu erhalten, wenn der Kreis mit dem 
Radius c, um geschlagen ist. 

Wenn w^ kleiner ist als Ua , so geschieht 
auch hier die Bestimmung von wi nach der 
auf Seite 28 erläuterten Konstruktion. 
„. Mit Hülfe der vorgenannten Ausfüh- 

rungen können wiederum die meisten in 
der Praxis vorkommenden Aufgaben gelöst werden, z. B. 

Aufgabel. Einer Turbine sollen folgende Daten zugrunde 
gelegt werden: der Austrittsverlust, die Richtung der ab- 
soluten Austrittsgeschwindigkeit, also c^ der Richtung und 
Größe nach, ferner die Umf angsgeschwindigkeiten Mi und«,. 

Gesucht sind alle übrigen Konstruktionswerte. 

Es sei hier gleich bemerkt, daß die vorliegende Aufgabe eine der 
häufigsten ist, die der moderne Turbinenbau zu lösen hat. Um die 
Fabrikation möglichst wirtschaftlich zu gestalten, werden heute die Tur- 
binen gewöhnlich nicht mit jedem beliebigen Durchmesser, sondern nur 
in bestimmten, zum voraus festgelegten Abstufungen gebaut. Nachdem 
gewöhnlich auch die Umdrehungszahlen schon gegeben sind, verbleibt als 
Wahlgröße nur noch die absolute Austrittsgeschwindigkeit der Richtung 
und Größe nach. 

Es ist also das ganze Austrittsdreieck bekannt, wenn noch das 
Verhältnis zwischen Eintritts- und Austrittsdurchmesser angenommen wird. 

Die Lösung findet sich, indem man Schritt für Schritt die oben 
angegebenen Erläuterungen befolgt. Es wird also zunächst der Kreis 
um mit c, als Radius geschlagen, dann wi bestimmt und zum Schnitt 
mit dem vorhin erwähnten Kreis gebracht. Von diesem Schnittpunkt, 

beziehungsweise dem Fußpunkt des Lotes auf u ist die Größe J'* in 

der Richtung von u abzutragen. Die Senkrechte im Endpunkt gibt den 
Ort aller Eintrittsdreiecke. Die endgültige Bestimmung des letzteren 
geschieht dann zumeist unter Annahme des Winkels «o» der hauptsächlich 
mit Rücksicht auf die Regulierung gewählt wird. 

In andern Fällen wird das Eintrittsdreieck mit Rücksicht auf die 
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Eintrittsbreite unter Annahme von Cn,Q vollendet. Ist «2 gleich 90^, so 
fällt das Glied -^- c«.^ weg. Das Diagramm konstruiert sich dann genau 
so wie bei einer Axialturbine. 

Aufgabe 2. Es soll zu dem gegebenen Leitrad einer 
Radialturbine ein neues Laufrad konstruiert werden, das 
bei einer bestimmten Umdrehungszahl stoßfrei arbeitet 
und bei einem gegebenen Gefälle H die Wassermenge Q 
konsumiert. (Fig. 30.) 

Die Aufgabe lehnt sich ganz an die auf Seite 26 für den Fall 
der Äxialturbine besprochene an. 

Auch hier ist gegeben 

/erner a^, Ui und u^; c^ wird zweckmäßig der Größe nach angenommen. 



Es kann dann durch 
Fällen des Lotes vom 
Endpunkt von Co auf 
a das e«o erhalten 

werden. -^ - wird 

ausgerechnet und von 
c^ subtrahiert; da- 
raus folgt von bis 
mm Endpunkt der 
subtrahierten Strecke 

die Größe — ^ c^^. 




Das Lot von dem " ^^' 

Endpunkt von ^ c^ wird mit dem Kreis vom Radius Cj um geschnitten, 

so M^, und daraus dann nach der bekannten Reduktion w^ erhalten. 



IIL Relativer und absoluter Wasserweg. 

In Fig. 31 stelle aa einen mittleren relativen Wasserweg dar, 
d. h. die Bahn eines sich durch die Mitte des Laufradkanals bewegenden 
Wasserteilchens. Bei verhältnismäßig kleinen Abständen der einzelnen 
Schaufeln wird er genügend genau erhalten, wenn die durch Kreise um 
die Achse herausgeschnittenen Strecken zwischen zwei Schaufeln halbiert 
werden, oder in anderer Annäherung, als Verbindungslinie der Mittel- 
punkte der in den Kanal einbeschriebenen Kreise. Zur Zeit t gleich 
sei das zu betrachtende Wasserteilchen im Punkt F angelangt, und es 

Thomann, WaMertnrbinen. ^ 
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III. Relativer und absoluter Wasserweg. 



ist nun die Aufgabe zu lösen, seine absolute Bahn zu suchen. In einem 

Zeitelement <?^ bewegt es sich unter dem Gefälle - längs seiner relativen 

^ Bahn um ds' gleich 

wdt nach P und 
radial um dr gleich 
w . sin /? . dt vor- 
wärts. Während 
derselben Zeit 
dreht sich das Rad 
um den Winkel 

P'OP" A'OA'\ 

der Punkt A' auf 
dem Durchmesser 
Z>i legt also den 
Weg A'A" zu- 
rück. P" ist die 
P' entsprechende, 
neue absolute Lage des Wasserteilchens, also einer der gesuchten Punkte. 




Fig. 31. 



dr = w sin ß . dt 

dr 



dt = 



erhält mau 



w sin ß 



A'A" = dl= '*»r*' . 

to sm ß 



Wird die Summe aller Kanalqüerschnitte auf dem Umfang mit F 



bezeichnet, und mit q der Ausdruck 



und daher 



10 sin ß ' F = q 



dl=^ Fdr 



so ist 



l== 



J 



^I 



M, 



Fdr= "*' ..7.^,. 



Fdr ist nämlich nichts anderes, als der Inhalt J eines Kanales 



zwischen zwei Flächen F multipliziert mit der Anzahl nf^ aller Zellen. 

Man wird also den Kanal durch Kreise in eine Anzahl Abschnitte 
einteilen und ihre Inhalte J^, Jg, . . . ausrechnen, die daraus erhaltenen 



«1 






AI 



u 



1 /- T 

• ^2 • f/« , 



wie in Fig. 32 angedeutet, auftragen und die durch die Radien ab- 



IV. Gefalle, Widerstände imd Wirkungsgrad. A. Das Gefälle. 

geschnittenen Stücke ^i, 

auf den entsprechen- 
den Kreisen his zur ^^-- 
relativen Bahn zu- y^ 
rück schieben. 

Etwuseinfacher ^ -^ 
gestaltet sich die 
Konstruktion, wenn 
fr ganz oder an- 
nühemd konstant ist 
(axiale und annii- , 

Lemd auch radiale 
Freistrahlturbinen). 
Hier schreitet das 

Teilchen auf derrela- | 

tiven Bahn im Zeit- j 

Clement dt um tcdt, Pi» 3i 

der Umfang »on der 
Geschwindigkeit m, um «,rf/ vorwärts, sodafi 

äs' ^wAi, d(:= * 




Man hat also hier nur den relativen Weg zu rektifizieren und findet nach 
Reduktion der Strecken mit ' den Weg des Umfanges 1. 



IV. Gefalle, Widerstände nnd Wirknn&:8|^ad. 

A. Das Gefälle. 

Bevor nun in der Betiachtung weiter geschritten wird , sollen 
zunächst obige Begriffe für den Fall der Turbine genauer umschrieben 
werden. Bezüglicli der Ziffer A wird von der Anschauung ausgegangen, 
dafi eine Abminderung des Gefälles beziehungsweise des Wirkungsgrades 
durch irgend ein Detail nicht der Turbine zur Last fallen soll, wenn der 
Lieferant der Turbine dieses Detail nicht vollständig in seiner Hand hat, 
mit andern Worten, ea soll ein und dieselbe Turbine, wenn sie auch in 
die Terschiedensten Anlagen eingesetzt wird, immer rechnungsmäßig auch 
den gleichen hydraulischen Wirkungsgrad ergeben. Es soll also beispiels- 
weise der Gefällsabfall im Zulaufkanal, im Rechen, durch die Sttitt^*^' 
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B. Widerstände und Wirkun^fsgrad. 1. Verlust im Gehäuse. 



in der Hauptrohrleitung bis zum Gehäuse nicht als von der Turbine ver- 
ursacht angerechnet werden; bei offenen Turbinen wäre daher einfach 
der Druck in der Turbinenkammer der Gefällsrechnung zugrunde zu legen. 
Er würde am besten erhalten in einem Steigrohr, das ungefähr in der 
Höhe des Leitrades und nicht zu nahe an der Turbine ausmündet. Bei 
geschlossenen Turbinen wäre die der Turbine im Einlaufquerschnitt zur 
Verfügung stehende Energie zu rechnen als Summe der hydraulischen 
Druckhöhe in der Achse des Eintrittsquerschnittes und der dort vor- 
handenen Geschwindigkeitshöhe. Es würde also das Gesamtgefälle hier 
gemessen als Summe der manometrischen Druckhöhe im Eintrittsquer- 
schnitt des Gehäuses, der zugehörigen Geschwindig- 
keitshöhe und des Abstandes des Meßpunkts vom 
Unterwasserspiegel (Fig. 33). 

Der Turbine sind daher auch nur die zwischen 
Eintrittsquerschnitt des Gehäuses beziehungsweise 
Meßpunkt im offenen Schacht und Unterwasserspiegel 
auftretenden Verluste anzurechnen. 

Nach den auf Anregung von Professor Dr. 
Camerer gelegentlich der Hauptversammlung des 
Vereins deutscheringenieure 1906 in Berlin getroffenen Vereinbarungen wird 
das Gefälle der Turbine noch etwas anders definiert. 

Bezeichnen (Fig. 33a) c« und c« die Geschwin- 
digkeiten im Längenmaß im letzten Querschnitt des 
Oberwasserkanals oder im Gehäuseeintritt, be- 
ziehungsweise diejenige im ersten Querschnitt des 
Unterwasserkanals, hf, die manometrische Druck- 
höhe im Gehäuseeinlauf und, von einem beliebigen 
Horizont aus gemessen, Ha die Höhe des Unter- 
wasserspiegels und Hg die Höhe des Oberwasser- 
spiegels bei offenen, des Meßpunktes von ä« bei 
geschlossenen Turbinen (bei offenen wird K gleich 




Fig. 33. 




Fig. 33 a. 
Null), so ist das Gefälle H 



H 



^; — ^a 



^9 



Da Ce und c« bei offenen Turbinen gewöhnlich nur wenig von ein- 
ander abweichen, so ist hier das Turbinengefälle fast genau gleich dem 
senkrechten Abstand der beiden Wasserspiegel. 



B. Widerstände und Wirkungsgrad. 

1. Verlost im Gehäuse. 

Als erster Verlust wäre, wenigstens bei geschlossenen Turbinen, 
immer ein Teil der Eintrittsgeschwindigkeitshöhe Cr zu betrachten. Bei gut 
ausgeführten Spiralgehäusen sinkt er auf 

J bis J . cl , 



2. Einlauf ins Leitrad. 
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während er bei zentralen Einlaufen und Kesseln (siehe Aufbau der Francis- 
turbinen) gewöhnlich steigt auf 

0,8 bis 1 . c*^ . 

Man darf daher bei prozentuell gleichem Gehäuseverlust im erstem 
Fall mit Cr wesentlich höher gehen als im zweiten. Insgesamt stellt sich 
dieser Verlust gewöhnlich auf 1 — 3®/o 

^ = 0,01 bis 0,03. 



2. Einlanf ins Leitrad. 

Beim Eintritt in den Leitkanal muß das Wasser seine Geschwindig- 
keit auf einer sehr kurzen Strecke von einem sehr kleinen auf den Wert c' 
im Eintrittsquerschnitt des Leitkanals vergrößern. Die Leitradeintritts- 
kanten sind mehr oder weniger scharf und bewirken besonders seitlich 
eine Kontraktion. Wie bekannt, geht bei dieser Art des Eintrittes ein 
Teil des Gefälles verloren, und zwar kann der zahlenmäßige Betrag 
dafür genügend genau aus den Versuchen über gerade Ansatzrohre ent- 
nommen werden. 

Figuren 34, 35, 30 zeigen eine gut abgerundete Mündung, eine Mün- 
dung in dünner Wand und ein zylindrisches Ansatzrohr. 



r^ 




Fig. 34. 



Fig. 35. Fig. 36. 

AusflußÖfTnungen aus Gefäßen. 



Der beim Durchfließen dieser Mündungen auftretende Verlust wird 
bekanntlich am besten geschrieben in der Form 



'#r 



? 






wobei f für gut abgerundete Mündung, Mündung in dünner Wand und 
gerades Ansatzrohr die Werte 0,063, 0,063 beziehungsweise 0,505 besitzt, 
^Der letztere Wert gilt, wenn die scharfe Kante auf dem ganzen Eintritts- 
umfang vorhanden ist.) 

Beim Eintritt ins Leitrad ist die Kontraktion immer nur auf den 
Seiten und nur in sehr beschränktem Maß längs der Schaufeln vorhanden 
(wenn diese oben nicht zugeschärft sind). Es darf daher auch nicht der 
ganze, dem Ansatzrohr entsprechende Widerstand in Rechuutie cesteU^ 



L 



« 
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werden, sondern nur ungefähr die Hälfte, so daß schließlich der Eintritts- 
widerstand ^ wie folgt geschrieben werden kann, 

wenn c' die spezifische Eintrittsgeschwindigkeit ins Leitrad bezeichnet. 
Ist f die entsprechende Fläche, so ist 

r' — r ^® 

^ — & • ^ 1^ /•/ j • 

Co hat bei Turbinen etwa die Grenzwerte 0,65 (bei Überdruckturbinen) 

f 1 

und 0,94 (bei Freistrahlturbinen), y^- soll im Maximum erreichen. 

Mit diesen Werten wird der Eintrittsverlust bei f = 0,26 für scharfe 
und 0,063 für abgerundete Kanten r 

Überdruckt. ^'^ =0,017 1,7% ] ^^ , . 

^ . .. ^f"=0,26 ^^ ^' ^ ,.' Kanten scharf. 

Freistrahlt. '^ ' —nnorL .jr.o/. r 

Uberdruckt. 
Freistrahlt. 



= 0,035 3,5 ö/o j 

w,_ooß'^ - =0,004 0,4% I Kanten 

^ ~" ' „ =0,009 0,9 > ( gut abgerundet. 



Aus diesen Zahlen ist deutlich der große Wert einer guten Wasser- 
führung beim Eintritt ins Leitrad, insbesondere bei Freistrahlturbinen, zu 
ersehen. 

3. Reibung im Leitkanal. 

Dieser Widerstand hat die Form 

f*tr ^72 

H =f" F •*"" 

worin q> eine Versuchszahl bedeutet, die bei den hier in Betracht 
kommenden Geschwindigkeiten unabhängig von diesen letztem angenommen 
werden darf, dagegen von der Oberflächenbeschaffenheit des Kanales 
beeinflußt wird; nach Zeuner* darf sie mit dem Wert 0,005 in Rechnung 
gesetzt werden.* U ist der benetzte Umfang des durchflossenen Quer- 

Schnittes, F seine Fläche, .. =: r der Profilradius, l die Länge und c die 

Geschwindigkeit in dem zu untersuchenden Kanal (beim Gefälle H= ^ 1. 

Da bei einem Turbinenkanal die Fläche sich stetig ändert, so müßte 
genau genommen die Summe aller Widerstände auf unendlich kleinen 

* Zeuner, Vorlesungen über Theorie der Turbinen. 1899, Leipzig. 

* Der Wert ist eher etwas zu hoch, insbesondere bei hohen Geschwindig- 
keiten, also dann, wenn die Turbine mit hohem Gefälle läuft; der davon her- 
rührende Einfluß auf den Wirkungsgrad beträgt jedoch zwischen 2 und 100 m 
Gefälle wenig mehr als 1%. 



4. Ejrümmung im Leitkanal. ;]{) 

Längen gebildet werden. Es genügt jedoch für die Genauigkeit unserer 
Rechnungen, den Kanal in zwei gewöhnlich gleiche Teile zu zerlegen, 
und für die obere Hälfte die Eintritts-, für die untere die Austritts- 
geschwindigkeit in Rechnung zu stellen. Es wird dann obige Gleichung 
die Form annehmen 






Um auch hier einen Begriff über die Größenordnung dieses Wertes 
zu erhalten, seien folgende Zahlen für den Kanal angenommen: Die 
Länge des ganzen Kanales sei 20() mm, die Breite des Leitrades 120 mm, 
und die lichten Weiten oben und unten 100 bezw. 40 mm. Es wird 

*'*°° ^-=«'«^2- = 0,0275, 

_ 0,0048 _ Q Q.. 

und damit mit den früher angi^nommenen Werten von Co 



für Co = 0,65 "^ = 0,01 5 1 ,5 % Überdruckturbine 



/// 



für c„ = 0,94 ^ = 0,032 3,2 »/o Freistrahlturbine. 



4. Krümmung im Leitkanal. 

Die Widerstandsgleichung hat die Form 

worin ö der gesamte Ablenkungswinkel ist und ^^ geschrieben werden kann 

r = [0,13 + 0,16. (-^ )•■']; 

a und Q bedeuten hierin Strahlstärke und Krümmungsradius. 

Wie beim Beibungsverlust wird auch hier der Kanal zweckmäßig 
seiner I^änge nach in zwei Teile geteilt und für den oberen Teil die 
Eintritts-, für den unteren die Austrittsgrößen in die Rechnung ein- 
gestellt. Der Krümmungswiderstand im Leitkanal wird dann 

f=..'«,([<':'«+».'«(:;r]({"r+[«.'='+».'«-(:r])<- 

Wird zahlenmäßig angenommen 

^ O 7o "' — 1 «^0 _ 1 /() _ 1 

90—'^»'^» ^. — i» ^o~3 ' r— 2,6 

SU ergibt sich 



n' 


-1, 


"0 1 


C 


— 0,028 


2,8 > 




— 0,058 


5,8 »/o 



fiir c, = (),65 Jj =0,028 2,8 > überdnicktuTbine 

für Co = 0,94 "Z = 0,058 5,8**/« Preistrahlt^^^ , . ^ 
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5. Verluste beim Übergang vom Leit- ins Laufrad. 

Wie auf Seite 52 näher ausgeführt, hängt der Verlust beim Austritt 
aus dem Leitrad, hervorgerufen durch die plötzliche Querschnittserweiterung, 
von der Größe des Schaufelspaltes ab. Es sei nun hier angenommen, daß 
sich das Wasser, bevor es auf die Laufradkante treffe, der Erweiterung beim 
Aufhören der Leitschaufeln anpassen müsse, das heißt, daß sich die Ge- 
schwindigkeit Co verkleinere auf Co ^^ . In diesem Fall geht ähnlich wie 

bei einer plötzlichen Erweiterung einer Leitung (Fig. 37) nach dem 
Carnot sehen Satz verloren 



''' = (c 



'0 



'»fr 

H 



= c; 



Ö0+*0 



oder 




i^smi§?>- 



at 



öo + «c 



Fig. 37. 
Für die Zahlenwerte a^ = 40 mm und ^^ = 8 mm ergibt sich 



für 



für 



0,65 



Co = 0,9 



V 



0,012 



ii 

*; = 0,023 

±1 



1.2 ^/o Überdruckturbine 

2.3 *^/o Grenzturbine. 



Ist der Spalt zwischen den Leit- und Laufradschaufeln sehr klein, so 



V 



ist statt c^ in der Gleichimg für -^''- t«;^ zu setzen. Näheres hierüber siehe 

Seite 52 u. f. 

Bei der Freistrahlturbine kann der Ubergangsverlust nicht in der- 
selben Weise bestimmt werden, weil zwischen je zwei Leitstrahlen Luft 
eintreten kann. Es tritt nur ein Stoßverlust im Laufrad auf, der 
schätzungsweise zu etwa 1 — 1,5*^/0 angenommen werden kann. 



6. Eintritts- and Reibangsverlaste im Laufrad. 

Von einem Eintrittsverlust kann hier nicht gesprochen werden, da 
er sich bei auch nur einigermaßen guter Ausführung der Schaufelkanten 
auf kleine Bruchteile eines Prozentes vermindert. 



Verluste im Laufrad. 7. Krümmung im Laufradkanal. 8. Sonstige Widerstände. 41 

Die Berechnung der Iteibungsverluste im Laufradkanal geschieht, 
solange dieser voll gefüllt ist, genau wie beim Leitkanal. Bei der Über- 
druckturbine stellt er sich auch zahlenmäßig ähnlich hoch, wenn der 
Überdruck r^ if um 0,45 IT herumschwankt. Bei der Freistrahlturbine 
tritt insofern eine Änderung ein, als nicht mehr der gesamte Umfang 
des Wasserquerschnittes, sondern nur noch der die Kanalwandungen be- 
rührende Teil in den Ausdruck von r einzuset/.en ist. Werden für Quer- 
schnitte und Diagramm mittlere Verhältnisse angenommen, so ergeben 
sich ungefähr folgende Zahlenwerte 

für c^ = 0,65 'J = 0,015 1 ,5 «/o Überdruckturbine 

für Co = 0,94 *; = 0,007 0,7 «/o Freistrahlturbine. 

ti 



7. Krümmung im Laufradkanal. 

Hier ist man nur etwas unsicher, ob mit der absoluten oder relativen 
Geschwindigkeit gerechnet werden soll. Zumeist wird die letztere in Rechnung 
gestellt, was aber unter umständen ein ganz unrichtiges Bild verleiht; es kann 
z. B. ohne weiteres eine rasch laufende Turbine mit ganz geraden Schaufeln 
konstruiert werden; die Verluste durch Krümmung sind in diesem Fall 
aber nicht gleich Null, sondern nehmen unter Umständen recht erhebliche 
Werte an. Es ist wohl richtiger mit dem absoluten Strahl zu rechnen, 
jedoch den Rechnungsgang wie beim Leitrad beizubehalten. Bei diesem 
Verfahren würde sich der Krümmungsverlust im Laufrad bei normalen 
Verhältnissen annähernd konstant auf 

Co = 0,65 ) 1%J^ q 0/ / Überdruckturbine. 

c, = 0,94 j a ~ ^'^^ ^ ^ ( Freistrahlturbine. 



halten. 



8. Sonstige Widerstände. 



Weitere Verluste sind, worauf Brauer^ zuerst aufmerksam machte, 
darin zu suchen, daß im Leitradkanal zufolge seiner Krümmung in der 
Spaltebene nicht überall gleiche Drücke herrschen werden. Dasselbe 
gilt für das Laufrad, sodaß also vor und nach dem Durchfließen des 
Spaltes die Wasserteilchen fortwährenden Beschleunigungen und Ver- 
zögerangen ausgesetzt sind. Zahlenmäßig kann dieser Verlust allerdings 
nicht festgelegt werden. Er sei aber einmal zu etwa 2®/o angenommen. 

Werden alle die vorstehenden, für normale Axialturbineu ange- 
nommenen Verluste addiert, so ergibt sich der gesamte hydraulische 
Widerstand <?^ der Turbine im Mittel wie folgt: 

' Brauer, Turbinentheorie. 1899, Leipzig. 
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Zusammenstellimg der Verluste. 



Zusammenstelluns der Verluste in normalen Axialturbinen. 



■ 

Co = 0,65 



1. Zuleitung 

2. Eintritt ins Leitrad 

3. Keibung im Leitrad 



4. Krümmung im Leitrad 



■ • 

5. Übergang 

6. Reibung im Laufrad 



7. Krümmung im Laufrad 



8. Sonstige Widerstände 



// 

H 
H 

n 

hl 

H 

»IT 

H 
H 
H 



0,010 
0,010 
0,015 
0,028 
0,012 
0,015 
0,030 
0,020 



0,90 

0,010 
0,020 
0,030 
0,054 
0,025 
0,012 
0,030 
0,020 



0,94 



0,010 
0,022 
0,032 
0,058 
0,010 
0,007 
0,025 
0,020 






0,140 



0,20 



0, 1 s 



Ähnlich wie die vorstehende Tabelle ist auch Fig. 38 entstanden, 
indem dort nach ähnlichen Grundsätzen konstruierte Turbinen von 
gleicher Wassermenge verglichen worden sind. 

Wie aus dem an die Abszissenachse angefügten Diagramm ersichtlich, 
wurde dabei der Leitradwinkel a^ konstant gehalten, ebenso die absolute 
Austrittsgeschwindigkeit Cg. Der Gehäuseverlust wurde zu angenommen, 
dafür aber, um einen direkten Vergleich der einzelnen Turbinen zu er- 
halten, der Spaltverlust noch dazu gezählt. S. Seite 44. 

Die Krümmungsverluste sind mit den relativen (Index a) und mit 
den absoluten Geschwindigkeiten (Index b) ausgerechnet und eingetragen. 

Die Summe aller Verluste wird durch die Kurven -SJyT) und -21 -^'^) dar- 
gestellt. Der kleinste Wert von 2 ^ tritt bei Rechnung mit der relativen 

Geschwindigkeit ungefähr bei 0,8 Umfangsgeschwindigkeit, bei Rechnung mit 
der absoluten ungefähr bei 0,7 auf, einem Wert, der fast genau mit den 
Erfahrungen der Praxis übereinstimmt. 

Von diesen Mindestwerten an steigt dann die Summe der Wider- 
stände bei größeren Umdrehungszahlen in einer steiler und steiler werden- 
den Kurve und zwar hauptsächlich auf Grund der im Laufrad sehr groß 
werdenden Reibung. Es geht überhaupt aiis beiden Zusammenstellungen 
deutlich hervor, daß bei kleinem Spaltdruck das Leitrad, bei großem 
Spaltdruck das Laufrad den Hauptanteil der Widei-stände liefert. 



Zusammenstellung der Verluste. 



Bei einer IJmfaugs- 
gesch windigkeit von 
ungefähr 0,65 halten 
sie sich die Wage. 
Allerdings gilt dies nur 
bei gleich sorgfältig 
konstruierten Turbinen ; 
der einsichtige Kon- 
strukteur wird daher 
versuchen, durch beson- 
ders sorgfältige Aasbil- 
dang des Leitrades bei 
kleiuem, des I^aufrades 
bei großem Spaltüber- 
druck noch etwas zu 



gilt nun durchweg für 
Axialturbinen, und es 
darf bei diesen auch er- 
t'ahrungsgemäß ^ ange- 
nommen werden zu 0,13 
bis 0,18 bei mittlerem, 
U,17 ■ ■ " " " 




und 



Freistrabltarbinen ; es wird demnach bei der 

1 — c?„ 
Überdrnckturbine («, = 0,65) 0,87 bis 0,82 
Grenzturbine 0,83 „ 0,77 

Preistrahlturbine 0,85 „ 0,8 . 

Subtrahiert man von diesen Werten den Austrittaverlust (^, so er- 
hält man den hydraulischen Wirkungsgrad i/;, für stoßfreien Eintritt. 

Der Gesamtwirkungsgrad stellt sieb allerdings zufolge desSp&^t- 
terlustes und mechanischer Lagerreibung noch kleiner. 
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9. Der Spaltverlast 

rührt davon her, daß einmal durch den Kranzspalt zwischen Leit- und 
Laufrady dann aber auch durch andere Fugen hindurch (zwischen Sattel- 
schieber und Leitrad bei Axialturbinen, Zodelschieber und Leitrad usw.) 
kleine AVassermengen vom Ober- ins Unterwasser gelangen können, ohne 
Arbeit an das Laufrad abzugeben. Die durch den Kranzspalt durch- 
fließende Menge wird bestimmt durch die zur Verfügung stehende Spalt- 
fläche und den Druckunterschied zwischen dem Schaufelspalt und dem 
Raum außerhalb des Kranzspaltes. Dieser Druckunterschied ist bei den 
meisten Turbinen gleich cj • H anzunehmen, nur bei den äußern Radial- 
turbinen wird er zufolge eines Gegendruckes oft kleiner. Für den erstem 
Fall kann die Spaltwassermenge genügend genau geschrieben werden zu 



Qg^=(p * 2n ' I) • a,» Cq'^ 2g H , 

worin tp den Ansflußkoefflzienten (ungefähr 0,6 bis 0,7), a, den Spalt 
z\vischen Lauf- und Leitradkranz bedeuten ; die letzte Größe ist lediglich 
von der Werkstättenausführung und der Montage abhängig;* nur nach 
längerem Betrieb wird a, durch Abnützung der Kränze (durch Sand und 
Schlamm) oft größer. Im Mittel kann angenommen werden 

a, = 0,2 + .^ (in mm zu rechnen) 
oder auch zu ungefähr - . 

Die durch das Laufrad durchgehende Wassennenge ist nach S. 61 
u. f. rund , 

oder wenn , 

*o 2 

Q = niyi,Cn.,'^2gH. 
Die Spaltwassermenge bei Annahme von für die Spaltweite wird 

^•~"" ~ 800 

also ^ 

V» y « c^ 

Das wäre der prozentuelle Spaltverlust; er würde bei Freistrahl- 
turbinen gleich Null, bei normalen Überdruckturbinen mit 

ungefähr 2^lo. AVie aus der Gleichung ersichtlich, ist er bei gleichem 

^ Bei großen und breiten Axialturbinen vergrößert sich der äußere Kranz- 
spalt durch die Durchbiegung der beiden Räder oft sehr stark. 
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'>S^s 



Diagramm umgekehrt proportional | 

der Leitradbreite. Er würde also bei 
den oben angegebenen Verhältnissen 
und bei jU gleich ^ schon 4 *^/o aus- 
machen. Es ist daher besonders bei 
verhältnismäßig schmalen Turbinen 
Yon höherem Überdruck das Spalt- 
detail sorgfaltig auszubilden , die 
Spaltweite möglichst zu verkleinem 
und der Koeffizient q) dadurch 
herunterzudrücken, daß in den Kranz- 
spalt noch Widerstände eingeschaltet AusbUdung des Spaltes bei schmalen 
werden (scharfe Krümmungen, plötz- Francisturbinen für hohes Gefälle, 
liehe Erweiterungen usw.), s. Fig. 39. 




Fig. 39. 



10. Der Verlust doreh mechanische Reibung und der Gesamtwirknngsgrad. 

Die mechanischen Verluste setzen sich hauptsächlich zusammen aus 
Lagerreibungen oder aus Lager- und Luftreibung; allgemeine Angaben 
können darüber nicht gemacht werden. Gewöhnlich schwankt die Summe 
zwischen 1 und 3% der für die Turbine verfügbaren Leistung. 

Die Nutzleistung der Turbine stellt sich also im ganzen auf 

wobei i;«, den prozentuellen Betrag der mechanischen Reibung darstellt. 
Der Gesamtwirkungsgrad als Quotient aus der nützlichen durch die ver- 
fügbare Leistung stellt sich also auf 

y (Q — Qs) H - rij^ — Vm "/ ' Q * H 



V = 



y-Q'H 

Q» 
^ = ^A — rih Q — t?», 



Bei der Unsicherheit der Ausrechnung und der Kleinheit von -^' 

gegenüber rik kann der Gesamtwirkungsgrad zumeist genügend genau ge- 
schrieben werden zu 

^ = ^/| — t?m — V,, 

wobei Vt für -^ eingesetzt wird. 

Es sei hier noch darauf aufmerksam gemacht, daß sowohl «'^ ^ie Vg 
mit der Wassermenge Q zusammenhängen in der Weise, daß, wenn mit 
Q die absolute Leistung sinkt, die mechanische Reibung und die Spalt- 
wassermenge Qg aber unverändert bleiben, sich die beiden umgekehrt pro- 
portional der Wassermenge verhalten. Wird also beispielsweise die Wasser- 
menge einer Turbine durch entsprechendes Einstellen der Regulierung 
anf die Hälfte der vollen vermindert, so wachsen in der Regel v^ ^^^ ^\ 
auf das Doppelte der Anfangswerte (z. B. von insgesamt 3 auf 6 ®lo). 
ESnen solchen Zusammenhang zwischen hydraulischem n^^ totalem 



3? 


^l 






\^^ ^ 


J^ 




^">-> 

^ 
kJ^ 




•5^^ 




u^ 






Fig 


41. 
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Der Kriimmungsverlust im Leitrad bewegt sich in derselben 
Richtung wie der Reibungsverlust. Die Ersparnis bei der äußern Sadialtur- 
bine ist aber noch wesentlich größer, weil außer der mittleren Geschwindig- 
keit auch der Krümmungswdnkel im allgemeinen erheblich kleiner ist. 

Der Übergangsverlust stellt sich ebenfalls bei der äußern 
Radialturbine gewöhnlich kleiner als bei den übrigen Systemen, weil die 
Leitschaufeln dort leichter nach unten zulaufend konstruiert werden 
können. Damit verkleinert sich aber einerseits die Schaufelstärke und 
in noch höherem Grad der hinter dem Schaufelende liegende tote Wasser- 
raum, das Maß für die Größe des Übergangswiderstandes. 

Der Keibungsverlust im Laufrad verhält sich ebenfalls 
gleich wie die übrigen Verluste, weil bei gleicher relativer Eintritts- 
geschwindigkeit die äußere Itadialturbine die kleinsten, die innere die 
größten relativen 

Austrittsgeschwin- ^^/^>s^/ \fly^ ^^AJa 

(ligkeiten ergibt. 
Siehe Fig. 41. 

Einzig beim ^^^^...^■'^^^^^^^^^^^^^^^^ i \^ 

Krümmungs- 
verlust im 
Laufrad ist man 

etwas unsicher über die tatsächlichen Verhältnisse; er wird aber eher 
etwas größer sein bei äußern als bei innern Itadialturbinen. Von einer 
zahlenmäßigen Angabe soll jedoch vorerst abgesehen werden. 

An sonstigen Verlusten werden Axialturbine und äußere 
Radialturbine das meiste aufzuweisen haben, bei der ersteren insbesondere 
Ton den verschiedenen Umfangsgeschwindigkeiten im Spalt, bei der letzteren 
von den starken Krümmungen in ihrem Axialschnitt herrührend. 

Der Spalt Verlust darf unter den gemachten Voraussetzungen 
bei allen« dreien gleich angenommen werden. 

Wie aus den vorstehenden Überlegungen ersichtlich, ist fast überall 
die äußere Itadialturbine stark im Vorsprung; dazu kommt noch, daß 
diese, wie auf Seite 96 erklärt, im Saugrohr von dem gesamten Aus- 
trittsverlust noch etwas zurückgewinnen kann, während sich dies bei den 
übrigen Systemen aus konstruktiven Gründen schwerer verwirklichen läßt. 
Selbstredend haben bei allen Systemen Spaltbreite und Spaltdruck ähn- 
lichen Eünfluß auf den Wirkungsgrad wie bei den Axialturbinen, nur 
werden bei sehr breiten äußern Radial turbinen die unter „sonstige'* 
angeführten Verluste steigen. Es kann also gesetzt werden 

Axialturbine 0,13 bis 0,20 0,87 bis 0,80 

äußere Radialturbine 0,09 „ 0,15 0,91 „ 0,85 

innere Radialturbine 0,13 „ 0,20 0,87 „ 0,80. 

Die absolut günstigste Turbine wird demnach eine äußere B.aAi^^" 
turbine mit günstigem Spaltdruck und Breitenverbältniss^-j^ %^\ ^^^ 
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letztere triflft zu bei einer Turbine mit ungefähr 0,65 bis 0,7 für Co und 

einem Saugrohrdurchmesser, der um ungefähr kleiner ist als der Ein- 
trittsdurchmesser. 

Diese Ergebnisse stimmen mit denen der Praxis sehr gut überein; 
trotzdem wäre es fehlerhaft, annehmen zu wollen, daß auch die einzelnen 
Posten den gleichen Genauigkeitsgrad haben. Es dürfen zwar Vergleichs- 
rechnungen in der beschriebenen Weise vorgenommen werden, weiteren 
Versuchen muß es aber vorbehalten bleiben, hier volle Klarheit zu schaffen ; 
die bis jetzt aus neuerer Zeit vorliegenden von Dr. Ing. Osterlin* 
bilden den ersten Anfang dazu» Die besten in der Praxis erhaltenen 
Gesamtwirkungsgrade stellen sich bei den verschiedenen Systemen auf: 

Axialturbine 0,81 81 ^/o 

äußere Radialturbine 0,87 87®/o 

innere Radialturbine 0,81 81®/o. 

Die Pelton- imd Löffelturbinen wurden in den vorliegenden Be- 
trachtungen nicht weiter berücksichtigt, weil sie sich nicht gut in ihren 
Einzelheiten mit den Vollturbinen vergleichen lassen; es sei nur ange- 
geben, daß sich der totale Wirkungsgrad dieser Turbinen im Maximum 
auf 0,8 'bis 0,83 stellt. 



V. Eintritt mit Stoß^ 

A. Diagramme bei Stoßeintritt. 

Bis hierher wurde vorausgesetzt, daß das Leitrad das Wasser dem 
Laufrad so zuführe, daß die Geschwindigkeit im letzten Leitradquerschnitt 
in Richtung und Größe übereinstimme mit der absoluten Geschwindig- 
keit im ersten Laufradquerschnitt ; es sind dann auch die Drücke in beiden 

Querschnitten gleich, also 

% — % • 

Genau genommen trifft 

'^' diese Annahme gar nie zu, 

schon deshalb nicht, weil alle 

Schaufeln endliche Stärke 

j,. <2 ^^''''^^^'' haben. Wird vorausgesetzt, 

daß die Geschwindigkeiten 
unmittelbar vor und nach dem Spalt verschieden seien, sodaß beispiels- 
weise nach dem Leitrad sich der Querschnitt plötzlich erweitert, so nimmt 
das Diagramm Formen an, wie sie Fig. 42 zeigt. 




* Österlin, Untersuchungen über den Energieverlust des Wassers in 
Turbinenkanftlen, Berlin 1903. 
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€q ist von Ci , Wo von Wi der Richtung und Größe nach verschieden. 
Um diese veränderten Verhältnisse der Rechnung zugänglich zu machen, 
sei vom Endpunkt von Co und Wo aus das Lot auf die Richtung von w^ 
gefällt. Der Übergang von Wo auf Wi kann dann so aufgefaßt werden, 
(laß das Wasser zunächst mit einer Geschwindigkeit gleich der einen 
Komponente von Wq, nämlich tvö, senkrecht auf das erste Schaufelelement 
auftreffe und nachher in der Richtung des Kanales seine Geschwindigkeit 
von lai auf iv^ verändere.^ 

Der erste Vorgang, der senkrechte Stoß auf die Schaufel, ruft keiner- 
lei Drnckänderungen in der Richtung des Kanals hervor, und es muß, 
wenn das Wasser als vollständig unelastisch angesehen wird, wö^ als 
Verlust in Rechnung gestellt werden. 

Beim zweiten Vorgang sollte eigentlich unterschieden werden zwischen 
einer Vergrößerung und einer Verkleinerung von Wo auf ?(;„ da die Um- 
setzung von Gefalle in Geschwindigkeit nicht in ganz gleicher AVeise ge- 
schieht, wie die Umsetzung von Geschwindigkeit in Gefalle; doch kann 
hier im Interesse einer einfacheren Rechnung von getrennter Behandlung 
abgesehen werden. Soll sich beispielsweise im ersten Laufradquerschnitt 
/fj verkleinem auf w^ so entspricht dies einer plötzlichen Erweiterung 
nach Fig. 37, für welche unter der Voraussetzung einer vollständig un- 
elastischen Flüssigkeit die der Differenz der Geschwindigkeiten vor und 
nach der Erweiterung entsprechende Gefällshöhe unter Wirbelbildung 
verloren geht. Es muß daher auch in unserem Beispiel {wi — tüi)' als 
Verlust angesehen werden. Da Wi und Wo auf Wo senkrecht stehen, so 
ist der Gesamtverlust durch Stoß 

I 

wi''-\-{w', — tv,y=wi, ^ 

welche Größe Wg aus dem Diagramm direkt als Verbindungsstrecke zwischen j 
den Endpunkten von Cq und tVi abgegriffen werden kann. 

Es ist nun zunächst der Einfluß des Stoßes auf die Größe der ' 

Geschwindigkeiten, auf die durchfließende AVassermenge und auf den | 

Wirkungsgrad der Turbine festzustellen. Im letzten Querschnitt des Leit- i 

kanals steht nach wie vor (s. Gleichung 11 u. IIa) dem Laufrad eine | 
nutzbare Gefällshöhe von , , • x xr 

zur Verfugung. Ebenso muß unter der Voraussetzung, daß schon im 
ersten Querschnitt des Laufradkanales die Geschwindigkeiten wieder überall 
gleich seien, naturgemäß die erste Hauptgleichung lauten 

ivl = e«^! + 4i + ^ — ^'i ) 
was ohne weiteres aus ihrer Herleitung hervorgeht. Allein es bleibt. 



^ Diese Annahme stimmt natürlich mit den tatsächlichen Vorgängen nicht j 

^enau überein; die Geschwindigkeit des Wassers ändert sich der Größe wie i 

der Richtang nach allmählich, wenn auch innerhalb sehr kurzer Zeit; anderseits j 

ergibt die nachfolgend entwickelte Rechnungsart doch so gute Übereinstimmung 
mit Versuchen ans der Praxis, daß sie fast immer unbedenklich angewandt 
werden darf. 

T h o m a n n , Wassertarbinen. 4 ' 



y 
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sobald Stoß vorhanden ist, c^^ nicht mehr gleich c^^ , Wo nicht mehr gleich 
^^i; doch können sich die Summen 

«^J + cjo ^^^ "i + cj, 
nur um den Stoßverlust unterscheiden; daher 

2 _____ J I S 2 S 

Cq^ Cqq — |— ?/'o ^^*1 ■"" fVg . 

Aus Fig. 42 folgt ^._«,,, . ^». 

Wo — Wo -f- Wo 

iv; = tvö' + (?r; — iViY = wo* + «rf + '^'i — ^ ^'o w, 
und damit • • . ^ , . % /^^x 

Diese Gleichung besagt, daß bei Stoßeintritt der Druck im ersten 
Querschnitt des Laufrades größer, gleich oder kleiner ist als derjenige 
im letzten Leitradquerschnitt, je nachdem ?rj größer, gleich oder kleiner 
als Wi ausfällt. 

Der eben gefundene Wert von c^^ kann nun in die erste Haupt- 
gleichung eingesetzt werden, wobei sich ergibt 

K'l = t(;J -[_ c^ -|_ ^ ic^ (u-'o Wt) -\-l4 — u\. (17) 

Die rechte Seite dieser bei den gemachten Annahmen allgemein 
gültigen Gleichung unterscheidet sich von derjenigen bei stoßfreiem Ein- 
tritt nur durch das Glied ^ , , ^ 

J2wi{wi — Wi). 

Da bei Überdruckturbinen der Winkel ß^ gewöhnlich in der Nähe 
von 90® liegt und die Breiten bo und b^ und damit auch €„,0 und w,„^ 
nahezu gleich sind, so ist schon ersichtlich, daß durch den Eintrittsstoß 
bei der großen Mehrzahl der Turbinen die Geschwindigkeiten sich wenig 
ändern werden. 

Um den Einfluß des Stoßes auf die Wassermenge übersehen zu 
können, muß zunächst die Gleichung (17) entsprechend umgeformt werden. 
Die Wassermenge Q ist mit den frühern Bezeichnungen 

oder für das „Xormalgefälle'' 

"•-(l)'-' ■'^-il)'-' •'-iil- 

Führt man diese Ausdrücke in Gleichung (17) ein und setzt für c^^ 
1 — cj, — C3, so ergibt sich 

r2'(^^2 -7V+ /2) = ^-^i + ^«''K-?0 + «'|-«'?- 
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/*„ und fi sind, wie schon früher angedeutet, leicht abzumessen als 

2a^\ und Sa^hi, 

fi dagegen wii'd besser auf f^ bezogen wie folgt: 

Nach Fig. 43 ist die Austrittsfläche F^ in horizontaler Richtung 



F, = 2b, 



sm Oq 



= 2h. 






Hierbei ist allerdings 
im letzten Ausdruck die 
Verengung durch die Leit- 
schaufeln nicht berück- 
sichtigt; allein der be- 
gangene Fehler macht sich 
im Endergebnis nur sehr 
unbedeutend bemerkbar 
und darf für Rechnungen 
der Praxis unbedenklich in Kauf genommen werden. Ferner kann auch 
geschrieben werden - 

1^ = - -*^a 6 = - ^- 
^ smco ° ° sma0 

und, da h^ mit ausreichender Genauigkeit gleich h^ ist, 




Fig. 43. 



womit 



svaßl sm/?i 

f r sin ßi 

' ' smco 



Da durch den Eintrittsstoß die Geschwindigkeiten in der Turbine 
Terändert werden, anderseits aber die Widerstandshöhe von deren Quadraten 
abhängt, so wird auch f?^ nicht immer gleich bleiben, sondern sich pro- 
portional dem Quadrat irgend einer Geschwindigkeit, beispielsweise c^, 
vergrößern. Entsprechen die Werte ci^ und cl^ dem stoßfreien Eintritt, 
so wird bei beliebiger Umfangsgeschwindigkeit 



(? = 






Werden diese Werte für fi und <f„ in die letzte Gleichung für ^ 
eingeführt, so ergibt sich 

, _ ^ + "« — u] + 2wi(t€ i — f<>i) 

Der Einfluß des Stoßes auf die Wassermenge springt besonders bei 
der Axialturbine in die Augen, bei welcher 



2* = 



(.:)'+(.9l-(:i^;!T+(S^)1 



^\%«.> 
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wird. Der Nenner ist eine Konstante der Turbine, im Zähler ist nur das 

Glied . / , 

2 Wi (j^'b — tVi) 
veränderlich. 

Selbstredend wäre es möglich, in Gleichung (18) auch das Stoß- 
glied in Flächen und Winkeln auszudrücken; allein die Gleichung wird 
dann zu unübersichtlich. (Anwendung siehe Seite 55 u. f.) 

Die Veränderung des Wirkungsgrades durch den Eintrittsstoß 
ist eigentlich schon dadurch ausgesprochen, daß ur^ als Gesamtverlust 
durch den Stoß aufgeführt wurde. Es ist demnach 

rih = l — cl'-cl — wl, (19) 

Die zweite Hauptgleichung verändert sich weiter nicht, als 
daß eben der obige Wert für ijk auch in sie eingesetzt werden muß. 



to. 



^ÜQ 



2ui 



+ 



'«a 



(20) 



Die vorstehenden Untersuchungen geben auch ohne weiteres Finger- 
zeige für die Ausbildung des Schaufelspaltes. Bei den Axialturbinen 
wird mit Recht der Schaufelspalt möglichst klein gehalten, um den Über- 
gangsverlust zu vermindei*n. Denkt man sich nämlich den Schaufelspalt 
einmal so groß ausgeführt, daß nach dem Verlassen der Leitschaufeln 
das Wasser wieder regelmäßig fließt und den ganzen ihm zur Verfügung 
stehenden Querschnitt ausfüllt, bevor es ins Laufrad gelangt, so würde 
im Diagramm zunächst eine Verminderung der absoluten Geschwindig- 
keit Cy auf c„ -_?-- eintreten. Sollen keine weiteren Verluste verursacht 

" ® werden, so müßte die Rich- 

tung von Wi auf diesen Punkt 
zugehen (gestrichelte Linie in 
Fig. 44). Schneiden sich aber 
wie üblich iVi und Co im End- 
punkt des letzteren, dann 
muß das Wasser nach der 
zuerst eingetretenen Vei*zö- 
gerung plötzlich beschleunigt 
^^* • werden , und es tritt zu dem 

schon früher eingetretenen Verlust noch die Größe w] (Fig. 44) hinzu. 

Wesentlich günstiger stellen sich die Verhält- 
nisse bei sehr kleinem Schaufelspalt, wenn die Ge- 
schwindigkeit aus dem Leitrad sich im Spalt nicht 
00 verändern kann, und sich die sogenannten toten 
'®flo+«o Wasserräume hinter den Tjextschaufeln ins Laufrad 
fortsetzen. Es tritt dann hier lediglich eine Verklei- 
nerung der Geschwindigkeit ivo auf it 





a, 



ein 



Fig. 44 a. 



der dadurch bedingte Verlust ist aber, wie aus dem 
Diagramm Fig. 44a ersichtlich, gering. 
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Ist man genötigt, große Schaufelspalte anzuwenden, oder führt 
man sie des Vorteils wegen ein, daß durch sie allenfalls in die Turbine 
gelangte feste Körper eher durchgehen, ohne Schaden anzurichten, so 
sind nach Möglichkeit kleine Schaufelstärken im Leitrad anzustreben. 
Von besonderem Vorteil sind in diesem Fall spitz zulaufende Schaufeln, 
wie sie in dem Abschnitt über äußere Itadialturbinen empfohlen werden. 



B. Verhalten einer Turbine bei verschiedener Umfangsgeschwindigkeit. 

Bisher wurde jeder Untersuchimg, jedem Diagramm eine bestimmte 
Umfangsgeschwindigkeit zugrunde gelegt, in den ersten Kapiteln diejenige 
ftir stoßfreien Eintritt, in dem vorigen Abschnitt eine ganz beliebige. 
Schon dort ist ersichtlich, daß die Umfangsgeschwindigkeit für stoßfreien 
Eintritt keineswegs die einzige ist, mit der eine Turbine laufen kann, 
und es soll nun im folgenden näher auf den Zusammenhang zwischen 
Umfangsgeschwindigkeit, Wirkungsgrad, Wassertnenge, Leistung und Dreh- 
moment eingegangen werden. 



/ii/ 



1. Axialiiberdriicktnrbinen bei verschiedener Umfangsgeschwindigkeit. 

Es stelle Fig. 45 das Diagramm einer normalen Überdruckturbine 
mit senkrechtem Ein- 
und Austritt dar: der 
erstere geschehe dazu 
ohne Stoß. 

Wird nun das auf 
die Turbinenwelle wir- 
kende widerstrebende 
Drehmoment kleiner , 
so erhöht die Turbine 




At/ 



Fig. 45. 



Ai/'JTs 



ihre Umdrehungszahl. Das Diagramm verändert sich, wie in Fig. 45 ge- 
strichelt angedeutet. Die erste Hauptgleichung lautet dann 

tvl = tVl-\- 1 — Cl, — Ci '\-J2Wi (tCo — IVi) . 

Ist die Breite beim Eintritt ins Laufrad und Austritt aus dem Leit- 
rad die gleiche, so stimmen, abgesehen vom Einfluß der endlichen Stärke 
der Leitschaufeln, die Axialkomponenten von Co und Wi überein; unter 
der Annahme von ^^^ 

Pi = yu , 

ist also auch 

K = ^'i 

und das Endglied der oben angegebenen Gleichung wird zu Null. ti\ ver- 
ändert also seine Größe nicht, wenn von dem stoßfreien Gang ab- 
gewichen wird, womit schon gesagt ist, daß auch Q unabhängig 
r(>n der Umfangsgeschwindigkeit bleibt. Wird mit Au die Differenz 
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zwischen stoßfreier und beliebiger Umfangsgeschwindigkeit bezeichnet, 
so verschieben sich die Endpunkte von Aus- und Eintrittsgeschwindigkeit 
des Laufrades bei konstant bleibender Wassermenge im Diagramm um 
diese Größe A u. Es ist also 

ci = Cu + (4 ")■ • 

Der hydraulische Wirkungsgrad rj^ bei beliebiger Umfangsgeschwindig- 
keit wird darnach ^ • • • 

f]h = l — cl — ci—wl 

cl, kann hier gleich cj,^ gesetzt werden, weil sich bei konstant bleibenden 
Geschwindigkeiten auch die Widerstände einer Turbine nicht ändern. 

Senkrechter Ein- und Austritt bei stoßfreiem Gang ist aber nur 
vorhanden, wenn 

und damit 



c^ = 



u] 



2 



Es ist also für unsern Fall 



(21) 



't 



Wird , wie in Fig. 46 dargestellt , rjh in Funktion der Umfangs- 
geschwindigkeit aufgetragen, so entsteht nach vorstehender Gleichung 

eine Parabel, die in den 
Abszissen und x? w« durch 
die Abszissenachse hindurch- 
geht, deren Scheitel die 
Abszisse Un und die Ordinate 
ij^^ hat. Die Turbine wird 
also, wenn keine mecha- 
nischen Reibungen hinzu- 
treten, bei dem Doppelten der 
stoßfreien Geschwindigkeit 
mit dem hydraulischen Wir- 
kungsgrad Null arbeiten, das 
heißt, ihre Leistung und das 
abzugebende Drehmoment 
sind ebenfalls gleich Null; 
sie kann, wenn sie 
nicht getrieben wer- 
den soll, überhaupt 
nicht rascher laufen 
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Fig. 46. 



als mit einer Umfangsgeschwindigkeit gleich dem Doppelten der 
stoßfreien. 
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Durch den Einfluß der mechanischen Reibung wird diese „Leer- 
laufgeschwindigkeit*^ allerdings noch etwas kleiner. 

Das Drehmoment der Turbine wird aus der Leistungsgleichung 
erbalten wie folgt: 

r 

und daraus 

oder für den vorliegenden Fall nach Gleichung (21) 

}'2gH ^ 

M = 2y^Hr{2un — u). {22) 

Das Drehmoment M wird also für unsem Fall eine Funktion ersten 
(rrades der Umfangsgeschwindigkeit; es wird zu Null, wenn die Turbine 
mit der Geschwindigkeit ^u„ läuft und wächst bei festgebremstem Lauf- 
rad auf das Doppelte des Wertes bei stoßfreiem Eintritt. 

Ändert sich das Diagramm nur wenig, so bleibt auch der ungefähre 
Charakter der vorhin abgeleiteten Größen, das heißt die Wirkungsgrad- 
larve ist annähernd eine Parabel, die Kurve für das Moment annähernd 
eine Gerade. 

Die Wassermenge Q ändert sich dann allerdings nach der Gleichung 

V — % ' ^ 

weil nach der Gleichung (18 a) beim Eintritt miji Stoß gesetzt werden muß 









In Fig. 46 sind die verschiedenen Kurven für ein Diagramm nach 
Fig. 45 aufgetragen. 

Das Glied des Stoßeintrittes 

J2 ' Wi ' (tOo — Wt) 

bewirkt, wenn der Winkel ßi kleiner als 90 • ist, bei größeren Umfangs- 
geschwindigkeiten als der stoßfreien ein Anwachsen, bei kleineren 
ein Zurückgehen der Wassermenge; bei Winkeln ß^ größer als 90^ tritt 
das umgekehrte ein. Dies ist auch der Grund, weshalb fast alle Axial- 
torbinen auch bei Winkeln /?„ die stark von 90^ abweichen doch mit 
einer Geschwindigkeit freilaufen, die in der Gegend des DotvTjelteu der 
stoßfreien Umfangsgeschwindigkeit liegt. ^ 



L 



oG 



2. Freistrahltiirbinen etc. 



2. Freistrahlturbinen bei verschiedener 
Umfangsgeschwindigkeit. 

Das eben unter Ziflf. 1 gezeigte Verfahren gibt 
auch hier praktisch zumeist noch ausreichend genaue 
Ergebnisse, trotzdem sich insbesondere bei zu 
raschem Gang in dem nicht vollen Laufradkanal 
Störungen bilden, die rechnerisch nicht gut zu be- 
rücksichtigen sind; auch bei der Freistrahlturbine 
ist die Leerlaufgeschwindigkeit ungefähr doppelt so 
groß wie die normale. 



3. Radialturbinen bei verschiedener 
Umfangsgeschwindigkeit. 

Die Untersuchung geht den gleichen Gang wie 
bei den Axialturbinen, nur wird die Wassermenge 
durch die Verschiedenheit von Ein- und Austritts- 
durchmesser stark beeinflußt. Die Gleichung für ff 
lautet hier 






1 +^| — u\ + 2 -w^ . « — irj) 
fr "^ ro' L "^ cl' Vsin A/ J 



(18) 



«' = 



^+^''-[(:y 



■i] + 2 ■ if, 



(i«j — ifj) 



(23) 



Wie hieraus ersichtlich, vergrößert oder ver- 
kleinert sich die Wassermenge bei größer werdender 
Umdrehungszahl, je nachdem das Glied in der 
eckigen Klammer positiv oder negativ ausfällt, d. h. 
je nachdem die Radialturbine eine innere oder 
eine äußere ist. Die letzteren laufen daher viel- 
fach schon bei Umfangsgeschwindigkeiten frei, die 
ziemlich kleiner sind, als die doppelte der normalen. 
Fig. 48 zeigt den Verlauf der einzelnen Kurven für 
eine Turbine, die normal nach dem in Fig. 47 stark 
ausgezogenen Diagramm arbeitet (ziemlich erweiterte 
Turbine) ^ Da hier w^ gleich w, und ß^ gleich 90^ 
angenommen ist, erhält man einen ähnlichen Ver- 
lauf der Kurven wie bei dem Beispiel der Axial- 
turbine. Im Gegensatz hierzu ist in dem Diagramm 
Fig. 49 ii2 gegenüber w, sehr klein angenommen, 
ferner ß^ > 90^. Die in Fig. 50 zusammengestellten 
Kurven lassen den starken Einfluß dieser An- 
nahmen erkennen. 



\ 



^<:^ 



^ 



Genaueres siehe Abschnitt über Prancisturbinen. 
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Die Diagramme für die von der normalen abweichenden Umfangs- 
geschwindigkeiten werden erhalten , indem man von einer Umfangs- 
geschwindigkeit, für die das Diagramm bestimmt ist, um so wenig weiter- 
«hreitet, daß zunächst die Wassermenge gleich der für den Ausgangspunkt 
geltenden angenommen werden kann, damit das Diagramm aufzeichnet und 
mit den so erhaltenen Werten die Änderung der Wassermenge bestimmt. 

Ist für normale Umdrehungszahl o, kleiner als 90", so wird der 
Anstrittsrerlust bei größer werdender Umdrehungszahl rascher ansteigen, 
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die Leerlaufgeschwindigkeit früher erreicht sein, als bei a^ gleich 90^; 
umgekehrt wird die Freilaufgeschwindigkeit eine höhere, wenn Os für nor- 
male Umdrehungszahlen größer als 90 ® ist. (Turbinen mit Drehschaufel- 
regulierung bei voller Wassermenge.) 

Ähnlich rasch führt ein im folgenden angedeutetes- Verfahren zum 
Ziel.* Man denke sich eine Turbine mit verschiedener G-eschwindigkeit 
umlaufend und ihr dabei eine konstante Wassermenge zugeführt, sodaß 
sich ihr Gefälle von dem ursprünglichen Betrag H auf xH einreguliert. 

Die Geschwindigkeiten w», Wj, c^ und Co bleiben unter der ge- 
machten Voraussetzung ihrer absoluten Größe nach unverändert; 
dagegen muß beispielsweise w^^ um in die neue spezifische . Ge- 
schwindigkeit Wt überzugehen , bei dem Gefalle x H dividiert werden 
durch '^2g(xH)^ sodaß sich ergibt 

'■""" i2gxU ~ fi 

W'ix = - 



Die erste Hauptgleichung 
wird dann mit den neuen spezifischen Geschwindigkeiten lauten: 

"^. = .«^^i. i _ ^ _ '« + "" _ < _i_ lif«. f„' _ .,p,) 

X X * X X * X X * X ^ ** ^ 

Der Gang der Untersuchung ist darnach der folgende: 

Man wähle sich in dem ursprünglichen Diagramm im richtigen 
gegenseitigen Verhältnis, sonst aber beliebig die Umfangsgeschwindigkeiten 
Ui„ und u^j vervollständige das neue Diagramm unter Annahme der 
frühem Größen für Wt, Wi, c^, und Co, messe w'o^ — Wi und c,^ ab, be- 
rechne sich zunächst x nach obiger Gleichung und nachher 
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' Der erste Anstoß zur Untersuchung von Turbinen bei konstanter Wasser- 
menge rührt von P r ä si 1 her, der seine Versuche im Maschinenlaboratorium des 
Eidg. Polytechnikums in Zürich auf dieser Grundlage durchführte. (Schweiz. 
Bauzeitung 1905, Band XLV, Seite 81 u. f.) 
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^wx ^ 



w. 



X 



<i.= (ia-' 



wi^ = W^^ 



X 

9 ■ 1 



x 



Es ist also hier nicht nötig, die Stoßgeschwindigkeit zuerst nach 
Schätzimg einzuführen. 




Fig. 51. 

Fig. 51 zeigt das gleiche Ausgangsdiagramm wie Fig. 49 ; es wurden 

«13 und tf^ zu 0,2 und 0,07 angenommen und w'^ — w^ abgemessen zu 0,138; 

X berechnet sich dann zu ^ ^ . 

X = 0,64 , 

welcher Wert die Geschwindigkeiten entsprechend dem zweitletzten Dia- 
gramm in Fig. 49 ergibt. 



Konstruktion der Turbinen. 



I. Konstruktion der Axialtnrbinen. 

A. Vollturbinen. 

Bei Vollturbinen sind so viele Leitradkanäle ausgebildet, daß 
sie einen vollständig geschlossenen King bilden, so daß an jeder Stelle 
des Laufradumfanges , abgesehen von dem Einfluß der Schaufelstärken, 
gleiche Spaltverhältnisse herrschen. 



1. Schanfelung der Überdruckturbinen« 

a) Die Schaufel für verhältnismäßig geringe Breite. 

Bis jetzt wurde für die Gleichungen und die graphischen Kon- 
struktionen die Annahme unendlich kleiner Querschnitte der Kanäle fest- 
gehalten. Die praktischen Ausfühi-ungen können dem selbstredend nicht 
entsprechen; die Kanaldimensionen müssen sogar wesentlich größer sein, 
als sie die Rücksicht auf die Werkstätte verlangen würde, weil bei zu 
engen Kanälen die Reibungswiderstände zu groß wären. Es sei nun 
zunächst angenommen, es verhalten sich die zu einem Kanal von end- 
lichen Abmessungen vereinigten Wasserfäden unter sich gleich, d. h. sie sollen 
gleiche Anfangs- und Endgeschwindigkeit, gleichen Anfangs- und End- 
druck haben, und es soll dann erst nach Kenntnis der üblichen Ab- 
messungen untersucht werden, ob und wie weit eine Änderung dieser 
Voraussetzung notwendig erscheint. 

Bei der Neukonstruktion einer Turbine wird zweckmäßig zuerst 
der Durchmesser festgelegt und zwar wird bei der Axialturbine unter dem 
Durchmesser schlechtweg gewöhnlich der mittlere verstanden. Dieser 
kann nun bestimmt werden durch die gewünschte Umdrehungszahl, die 
gewählte Umfangsgeschwindigkeit und das Gefälle H zu 

nn 
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oder er kann gegeben sein durch die Bedingung, daß bei einem bestimmten 
Diagramm und angenommenen Verhältnis der Breite zum Durchmesser 
eine bestimmte Wassermenge durchgehen soll. 

Figur 52 bedeute das gegebene Diagramm, nach dem die 
Turbine im mittleren 
Durchmesser arbeiten 
soll. Bei der Kon- ap-/a^* 
struktion wird am 
besten mit dem Lauf- 
radaustritt begonnen. 

Aus dem Dia- 
gramm ist die Verti- 
kalkomponente der 

absoluten Austritts- p. -o 

geschwindigkeit c^g zu 

entnehmen; wenn F^ die Fläche senkrecht zu c,„^ bedeutet, so ist die 
Gesamtwassermenge bei dem Gefalle 

1 




H = 



^9 



{i2gH=l) 



gleich dem Produkt aus Fläche und Geschwindigkeit, also 
und bei einem beliebigen Gefälle H 



2 ^»»2 



Diese Fläche JPs besteht aus den zwischen den Schaufeln frei bleibenden 
Kreisringsegmenten, gemessen auf der das Laufrad unten begrenzenden 
Ebene senkrecht zur Achse. Auf dem mittleren Um- 
fangist die Summe aller auf ihm abgemessenen lichten 



Weiten gleich 



7i*D — 2A. 



wenn mit At die auf dem mittleren Umfang durch 
die Schaufel verdeckte Strecke bezeichnet wird, 
siehe fHg. 53. 

Wenn die Schaufeln alle gleich stark sind, 
so ist das durch sie gegebene Verengungsverhältnis 




deich 



h— ^2 




Fig. 53. 
wobei ft die gleichmäßig vorausgesetzte Schaufel- 

teilong auf dem mittleren Umfang bezeichnet. Die Fläche 2^2 kann 

geschrieben werden 



F, = JT . D . &., . - 



h— A.2 



2 



die Wassermenge also 



Q = 71 » D ' bi * 



h — ^2 



U 



'ma 



y2g~H 



(24) 
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bei einem beliebigen Gefälle H oder 

g = ^.i).6,A=A_c^^ (24a) 

bei dem Gefälle /f=- - . 

Aus der ersten dieser Gleichungen kann, wenn Q und H gegeben 
sind, nach Wahl des Diagrammes und D oder 6, die noch übrig bleibende 
Größe berechnet werden, also 

2)= ^*— - . ^ (25) 

oder 

h, = —^ ^_. . . — ^ . (26) 

Aus später noch zu erörternden Gründen wird bei der Neukon- 
struktion einer Turbine, wenn der Durchmesser D nicht anderweitig schon 
gegeben ist (Umdrehungszahl), gewöhnlich anstatt Z) oder h^ das Verhältnis 

\ 

D 

angenommen. Geht man damit auf den zulässigen Höchstwert, so erhält 
man die Turbine, die bei dem gewählten Diagramm den kleinsten Durch- 
messer und damit die größte Umdrehungszahl aufweist. Das Verhältnis 

darf im Maximum den Wert 7* "^is V* erhalten, weil weiterhin der Wir- 
kungsgrad rasch zu sinken beginnt. 

Wird in der Gleichung (25) das K ersetzt durch jl^* D, so nimmt 
die Gleichung für D die Form an 

Q U 



D' = 



'2 



^^2 Cm2 i^gH. <2~A 



"-f. 



- ^ , - . -/* . (27) 

In dieser Gleichung ist nun alles bekannt mit Ausnahme des Fak- 
tors • ' . , der abhängig ist von der Schaufelteilung und von der Schaufel- 

*% ^2 

stärke. Die erstere kann überhaupt nicht genau angegeben werden bis 
der Durchmesser bestimmt ist ; man ist daher genötigt, den Faktor __^ . 

tL 2 

vorläufig anzunehmen, um später nach Bestimmung des Durchmessers, der 
Schaufelteilung und der Schaufelstärke die Breite h^ des Laufrades noch- 
mals nach Gleichung (26) zu bestimmen. Für die vorläufige Annahme 

von — —7- genügt es zu wissen, daß dieser Faktor je nach kleinerer oder 
größerer Verengung zwischen den Werten 

1,1 bis 1,3 , 
im Mittel also um 1,2 herumschwankt. 
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Der unter Annahme von jL^ aus der Gleichung von D erhaltene 
Durchmesser ist im allgemeinen nicht eine ganze Zahl; er wird aber 
zumeist abgerundet auf 5, 10, 50 oder sogar 100 mm. Nachher muß 
allerdings das X, bezw. &, nach Gleichung (26) korrigiert werden. 

Ist D endgültig bestimmt, so kann die Aufzeichnung der Schaufel 
beginnen. Es genügt dazu meistens ein Axialschnitt und ein Schnitt der 
Turbine durch einen Zylinder nach dem mittleren Umfang, der dann zur 
zeichnerischen Darstellung auf die Bildebene abgewickelt wird. Mit dieser 
Abwicklung wird am besten in der Weise begonnen, daß man sich zu- 
nächst den mittleren Austrittskreis als Gerade abgewickelt aufträgt. In 
der Bildebene müssen dann die Schaufelenden mit dieser Geraden den 
aus dem Diagramm zu entnehmenden Winkel ß^ einschließen. 

Die Schaufelzahl wählt man sich nach folgenden Gesichtspunkten. 
Es soll die lichte Weite am Schaufelaustritt nicht zu klein werden, 
weil sonst die Reibungsverluste zu bedeutend ausfallen würden und die 
Gefahr, daß die Kanäle verstopft werden könnten, zu groß wäre ; ander- 
seits würden zu wenig Schaufeln im Verhältnis zur Laufradhöhe schlechte 
Wasserführung, große E^ümmungs- und Wirbelverluste ergeben. Als 
praktisch haben sich Schaufelzahlen eingeführt, die nach folgender Faust- 
regel bestimmt werden 

^, = Co • Yd mm -f- bis 2 , 

weun Zs die Schaufelzahl im Laufrad bezeichnet, und D in mm eingesetzt 
wird. Die dazu passende Laufradhöhe wäre dann ungefähr 



A, = 7Co V-Dmm. 

Diese beiden Gleichungen sind, wie schon erwähnt, nur Faustregeln; 
es darf also, wenn auch nicht zu weit, jederzeit davon abgewichen werden. 
Insbesondere ist es immer möglich, eine gute Turbine zu konstruieren mit 
größerer Schaufelzahl und geringerer Laufradhöhe oder umgekehrt mit 
kleinerer Schaufelzahl und größerer Laufradhöhe. Kleinere Schaufel- 
zahlen (also in der Gleichung für z, das konstante Glied 0) kommen 
in Betracht bei verhältnismäßig kleinen Winkeln j3, , größere Schaufel- 
zahlen bei größerem j3,. Die nächste Annahme bei der Konstruktion der 
Schaufeln ist die Schaufelstärke. Diese kann gewählt werden 

bei Gußschaufeln s^ = o bis 10 bis 15 mm 
bei Blechschaufeln 5, = 3 bis 5 bis 8 mm. 

Für die ersteren sprechen billige Herstellung und gute, starre Ver- 
bindung der beiden durch die Schaufeln zusammenhängenden Böden, für 
die letzteren etwas glattere Oberfläche und weniger leichtes Ausbrechen 
in der Nähe des Spaltes. Der Unterschied zwischen beiden ist aber so 
klein, daß für dieselben Turbinen von den einen Firmen immer Guß-, 
von den andern immer Blechschaufeln angewandt werden ; nur bei höheren 
Gefallen wird immer der gegossenen Schaufel der Vorzug gegeben. 

Nach der Wahl der Schaufelstärke (die kleineren Zahlen für kleinere, 
die größeren für größere Durchmesser) werden in der Abwicklung die 
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untersten Elemente zweier benachbarter Schaufeln im Abstand ihrer 
Teilung unter dem Winkel jS, aufgetragen und zwar bei Guß- und bei 
Blechschaufeln beide Begrenzungen parallel. Die Kückschaufel soll, um 
eine gute "Wasserführung zu gewährleisten, bis etwa 10 mm nach dem 
letzten zu lo^ senkrecht stehenden Kanalquerschnitt als Gerade unter dem 
Winkel ß^ geführt werden, Fig. 54 bis E. 




Fig. 54 Schaufelung einer axialen t'Tberdruekturbine. 

/> = iooo, 

q = 0,1, 
Qi = 0,44. 

Jetzt kann auch das Verhältnis — ^-r- aus der Zeichnung ent- 

nommen und mit Hülfe von Gleichung (26) die genaue Austrittsbreite b^ 
bestimmt werden. Durch das Diagramm ist von diesem letzten Kanal- 
querschnitt bis zum Beginn der Schaufel im Spalt für die Form- 
gebung der Schaufel keinerlei Anhaltspunkt gegeben; nur soll das erste 
Element mit der Richtung der Umfangsgeschwindigkeit den Winkel ßi 
einschließen. Die zwischen dem schon gezeichneten Stück der Schaufel 
und dem Schaufelanfang gelegene Strecke kann also lediglich mit Rück- 
sicht auf möglichst kleine Widerstände bestimmt werden. Die Krümmung 
der Schaufel soll sich stetig ändern, sie darf um so stärker sein, je 
kleiner die Relativgeschwindigkeit ausfällt, anderseits soll sie in der Nähe 
des Spaltes nicht allzu schroflf ausfallen, damit die Übergangswiderstände 
nicht zu groß werden; da der Reibungsverlust pro Längeneinheit eines 
Kanals mit dem Quadrat der Geschwindigkeit zunimmt, so soll von dem 

^ Der absolute Wasserweg nach A ist mittelst Rechnung nach S. 33 u. f. 
gefunden. Zu einem ähnlichen Ergebnis (B) gelangt man graphisch, indem man 
an den mittleren relativen Wasserweg eine Reihe Tangenten legt, zu deren 
Richtungen die zugehörigen der absoluten Geschwindigkeiten aus dem Dia^amm 
ermittelt und letztere, vom Anfangspunkt des Relativ weges ausgehend, jeweils 
bis zu den Horizontalen durch die entsprechenden Punkte des Relativweges 
aneinanderreihend aufträgt. Die Umhüllungskurve der so erhaltenen Geraden- 
schar bildet den gesuchten absoluten Wasserweg. 
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Austrittsquerschoitt an die lichte Weite sofort, wenn auch stetig größer 
werden. 

Nach diesen Gesichtspunkten werden dann Schaufeln erhalten, wie 
sie Fig. 54 zeigt. Das oberste Element der Schaufel soll, um eine plötz- 
liche Verengung zu vermeiden, gut zugeschärft sein. 

Am besten folgt jetzt schon die Konstruktion der Leitradschaufeln. 

Für diese ist ähnlich wie für die Laufradschaufeln der Neigungswinkel 

(hier Oo) aus dem Diagramm zu entnehmen. Die Schaufelzahl ^o kann, 

wenn die Regulierung nicht etwas anderes vorschreibt, bestimmt werden 

nach der Faustregel . 

^ ^o = 0,7Vi)mm + l. 

Die Schaufelstärke wird ungefähr gleich gewählt wie im Laufrad, 
sodaß auch ähnlich wie dort die ersten Elemente zweier benachbarter 
Schaufeln aufgezeichnet werden können; auch hier soll zur Vermeidung 
von Verlusten die Rückschaufel bis ungefähr 10 mm hinter dem letzten 
Leitradquerschnitt als Gerade unter dem Winkel «o gegen den Umfang 
gefuhrt werden. Am Eintritt des Leitrades beginnt die Schaufel am 
besten vertikal. Es kann nun ähnlich wie im Laufrad die Leitradbreite 
bestimmt werden. Auch hier wird die Bingfläche 

durch die Leitradschaufeln verengt und zwar im Verhältnis 



überdies, wenn auch in viel geringerem Maße, durch die Laufradschaufeln 

im Verhältnis von ^ . 

'i — ^i_ 

Da, wie schon erwähnt, die Laufradschaufeln oben immer zugeschärft 
werden, so stellt sich A^ auf einen oder wenige mm. Da die Verengung durch 
die Leitradschaufeln im Spalt plötzlich aufhört, also im ersten Laufrad- 
querschnitt eine plötzliche Erweiterung stattfindet, so wird nach dem auf 
Seite 49 u. f. Angeführten die Wassermenge durch diese Erweiterung etwas 
erhöht. * 

Bei den praktischen Ausführungen halten sich diese Erhöhung der 
Wassermenge und deren Verminderung durch die Laufradspitzen so 
ziemlich die Wage, so daß bei der Kleinheit der noch notwendigen Kor- 
rektur diese in den meisten Fällen vernachlässigt werden darf. Die Leit- 
radbreite darf also zumeist bestimmt werden nach der Gleichung 

Q _ _h 

Lauf- und Leitradbreite sollten im Spalt gleich sein. Li der Praxis 
wird aber vielfach davon abgewichen, weil es der Werkstätte nicht möglich 



^=-„-:-^T7^=^T-i:V. (28) 



* Wenn der Einfluß der Schaufelverengung genau berechnet werden soU, 
so kann dies mit Hülfe des Satzes von Carnot-Sorda über die Verhältnisse 
bei plötzlichen Erweiterungen geschehen. 

T h m a n n . Waisertarbinen. R 
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ist, die Austrittskreise des Leitrades und die Eintrittskreise des Laufrades 
absolut genau gegen die Welle zu zentrieren ; sie werden sich vielmehr 
im allgemeinen immer ein klein wenig überdecken, sodaß dadurch eine 
weitere Verengung der Durchflußquerschnitte im Spalt bedingt ist. Um 
diesem Übelstande abzuhelfen, wird entweder das Leitrad oder das Lauf- 
rad etwas breiter gehalten, als dem Wert von 60 aus Gleichung (28) ent- 
sprechen würde, sodaß also die Ausführungsformen nach Fig. 54 ent- 
stehen. Besonders empfehlenswert sind Ausführungen nach Fig. 55, 
während die allerdings noch viel anzutreffende Form nach Fig. 57 
die durch die Leitradschaufeln bedingte plötzliche Erweiterung noch ver- 
stärkt, und dies umsomehr, als ein Teil des durch das Ticitrad fließenden 
Wassers durch den Spalt entweicht. 





Fi 



<r. ;)0. 



Fig. 6Ü. 
Übergänge vom Leit- ins Laufrad. 



Fig. 57. 



Es wird also die Breite 60 nach Gleichung (28) als Eintrittsbreite 
ins Laufrad genommen und dann die Leitradbreite noch um 2 bis 5 mm 
vergrößert, oder 60 als Leitradbreite gewählt und dann das Laufrad 
mit einer Abrundung von 2 bis 5 mm konstruiert (Fig. 55). Nachdem 
dergestalt die obersten und untersten Elemente des Laufrades bestimmt sind, 
handelt es sich zunächst um die Übergänge zwischen ihnen. Wie schon oben 
bemerkt, gibt das Diagramm von dem letzten Kanalquerschnitt des Lauf- 
rades bis zum Spalt keinerlei Anhaltspunkt für die Formgebung der Schaufel. 

Zur Aufzeichnung derselben können je nach Belieben von den drei 
Elementen, Schaufelkurve, Übergangskurve im Axialschnitt und Ge- 
schwindigkeitsriß deren zwei gewählt werden. Es empfiehlt sich, die 
ersten zwei anzunehmen, wenn der Winkel ß^ kleiner oder nicht viel größer 
als 90^ ist; der Geschwindigkeitsriß kann dann nach Fertigstellung der 
Schaufel noch eingezeichnet werden. Zu diesem Zweck werden in den Kanal 
Kreise einbeschrieben und die Mittelpunkte durch eine stetige Kurve ver- 
bunden, diedann annähernd den relativen Weg eines Wasserteilchensdarstellt. 

Unter der Annahme, daß die Geschwindigkeiten über die ganze 
Ausdehnung eines Kanalquerschnittes (wie in Fig. 54 eingezeichnet) gleich 
seien, wird die Geschwindigkeit des Wasserteilchens in einem beliebigen 
Teil des Kanales gefunden, indem die Wassermenge durch die Summe 
aller entsprechenden Querschnitte dividiert wird: 
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ajc bedeutet hierbei eine beliebige, wie in Fig. 54 nach I, II, III ab- 
gemessene lichte Kanalweite, f 

bx die dem Axialschnitt entnommene Breite in gleicher Höhe wie 
die Mitte von a^^ 

Die so erhaltenen Geschwindigkeiten Wx werden im Diagramm auf 
Fahrstrahlen im Endpunkt von u aufgetragen unter Winkeln , die über- 
einstimmen mit denen, welche die Tangenten in den entsprechenden 
Punkten des Wasserweges mit der Richtung der Umfangsgeschwindigkeit 
bilden. Es wird sich nun zeigen, daß der Geschwindigkeitsriß den End- 
punkt von tüi nicht enthält (Fig. 52); es ist dies die einfache Folge 
der Unstetigkeit im Spalt. Sollte der Geschwindigkeitsriß auf eine Ab- 
nahme der Relativgeschwindigkeit im Laufradkanal schließen lassen, so 
ist eine entsprechende Korrektur der Schaufelform oder des Axialschnittes 
notwendig. Ist der Winkel ß^ sehr groß, so gelangt man unter Um- 
ständen rascher zum Ziel, wenn der Axialschnitt, der Geschwindigkeits-^ 
riß nach den früher erläuterten Grundsätzen und die Form des mittleren 
Wasserweges angenommen wird. Es muß in diesem Fall die Kanalweite a^ 
für einige Punkte des mittleren Wasserweges bestimmt werden nach der 
Gleichung 



Zg bx Wx 



62 «^2 <*2 
hxWx 




In den entsprechenden Punkten des Wasserweges werden Kreise 
mit diesen Werten a« als Durchmesser geschlagen und die beiden 
Kanalwandungen als Berührungskurven aller dieser Kreise eingezeichnet. 
Durch die vorhin schon genannte Unstetigkeit im Spalt wird die Schaufel- 
stärke oben entsprechend groß, sie muß also nachträglich durch Zuschärfen 
der Schaufel auf das richtige Maß vermindert werden. 

In Anbetracht der endlichen Schaufelstärke im Spalt 
wirft sich die Frage auf, wie die Zuschärfung der Schaufel 
gegenüber der Richtung von w;i ausgeführt werden soll. Der 
Grundsatz, daß die Summe aller Widerstände ein Minimum 
werden soll, gilt selbstverständlich auch hier. Ein durch 
zwei gerade Begrenzungen zugespitzter Körper verursacht 
in einem Wasserstrom den kleinsten Widerstand, wenn die 
Halbierende des Winkels mit der Richtung der Wasser- 
geschwindigkeit übereinstimmt wie in Fig. 58. Da die Summe aller Krüm- 
mungswiderstände in einem Kanal wesentlich abhängt von der gesamten 
notwendigen Ablenkung des Wasserstrahles, so wird sie um 
so kleiner ausfallen, je kleiner diese Ablenkung ist. Die 
Summe des Widerstandes durch die Zuschärfung der Lauf- 
radschaufeln und der Krümmungsverluste wird also am 
kleinsten werden, wenn die Halbierende der Schaufel- 
znschärfung im Sinne eines kleineren Winkels von der im 
Diagramm gegebenen Richtung von Wi (5 — 10®) abweicht. 
In diesem Sinne wird die Zuschärfung der Schaufeln vorzu- \ 

nehmen sein, siehe Fig. 59. Fig. 5^^ 



Fig. 58. 
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Werden die Schaufeln zu stark, so können sie auch hohl gegossen werden. 

Das Leitrad wird genau nach denselben Grundsätzen ausgeführt, 
wie das Laufrad unter der Annahme, daß das Wasser dem Leitrad in 
axialer Richtung zuströme. Der Eintrittswinkel wird demgemäß 90 '^ oder 
nach der vorhin gemachten Überlegung mit Bücksicht auf die Krümmungs- 
widerstände etwas kleiner gehalten. 

b) Schaufelung für größere Breiten. 

Im vorstehenden wurden die Schaufeln unter der Annahme ent- 
wickelt, daß die Breite verhältnismäßig klein sei ; wächst diese über ein 
gewisses Maß hinaus, so darf die Schaufelkurve nicht auf der ganzen 
Breite dieselbe sein. Um diese Verhältnisse einzusehen, denke man sich 
aus dem Spalt einer Axialturbine ein kreisförmiges Wasserelement vom 
Badius r, der Höhe dh und der Breite dr herausgeschnitten; der spezi- 
fische Druck nimmt dann vom Badius r auf r-f-dr um das Element ^2^ 
zu. Die Gesamtzunahme der Kraft auf der Fläche j:^ - nr - dh ist dann 

(VP=^nr^ dh'dp. 

Die Ursache dieser Zunahme längs des Badius ist die Zentrifugalkraft, 
hervorgerufen durch die Kreisbewegung eines jeden Wasserteilchens mit 
der Umfangsgeschwindigkeit 

Damach ist also , 



oder 



und, da 



9 '• 



2ji ' r • dh 



dp = 2yH-^dr. 



Nun ist 



dp 



dp 

7 



= dK 



9 » 



jy =-d -^- =d(^^ = 2- ^"^- dr 



V ;j ^Q 



r 



womit dann 



= ./"■• 



c', = äl-' dr + K, 



wobei K die Integrationskonstante bedeutet. 

Eine Lösung dieser Gleichung ist möglich, sobald man Cu^ in Funktion 
von r kennt. Genauer soll hier nur die für die Praxis fast allein Avichtige 
Aufgabe untersucht werden, die Spaltverhältnisse so zu wählen, daß die 
absolute Austrittsgeschwindigkeit auf der ganzen Breite gleich groß und 
senkrecht zur Umfangsgeschwindigkeit gerichtet sei, also 

c, = konstant, «, = 90 ® : 
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dann ist nach der zweiten Hauptgleichung 

worin c»- und c^ als konstant angesehen werden können. 

Kennt man den Wert für a auf irgend einem Badius r„, , 

so ist für einen beliebigen Radius 

Um Tm 

a = Um • ——- «w • " ^ • 

U t* 

Diesen Wert in das obige Integral eingesetzt, ergibt 



t n 2 -8 i ^♦' 



«;=^«L'il^+i 






Für den Radius r^ ist dann 

also , 

Wenn man also Cq und a beispielsweise für den mittleren Durch- 
messer einer Turbine gewählt hat , so läßt sich das c^ für jeden belie- 
bigen anderen Durchmesser nach obiger Gleichung bestimmen. 

Wichtiger als der Verlauf des Spaltdruckes ist uns derjenige der 
Geschwindigkeiten im Spalt. Wenn die Annahme gemacht wird, daß in 
der Richtung des Radius die Wasserteilchen keine Energie abgeben oder 
übertragen, so gilt für jeden beliebigen Wasserfaden die Gleichung 



oder, da 



c; i-d-cj 




cj_i-c'„-cj^-<(i- 


r«7 


■^ ^r ^Qm ^Om > 




cl C + al\(-f, --l] 


). 


i-'""- 


•C2 



wobei 

einzusetzen ist. 

Um eine Beziehung für den Winkel Oo zu erhalten, muß noch der 
Wert von c^q aus der Gleichung bestimmt werden 
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oder mit obiger Gleichung für c« 

<, = C + <. (-^:" - i) - a^ 



Da aber 

so ist 
also 



.2 ^m 



'Wo 



«m — i- = «"> 



Cam öt«. 0; 



'Ow 



m 



'"•Om ' 



^»«0 ^»«Om > 



d. h., c,;,o ist über die ganze Breite der Turbine konstant, währenddem 
6*„o sich umgekehrt proportional dem Durchmesser ändert: 



C||Q — c, 



»»0 



rm 



c,„o = Cmo^ = konstant. 






(29) 



Hieraus lassen sie!: nun leicht beliebige Eintrittsdreiecke zeichnen (auch 
graphisch), wenn eines davon, beispielsweise das mittlere, bekannt ist (Fig. 60). 




Fig. 60. 

Wird eine Axialturbine nach diesen Grundsätzen konstruiert, so 
wird die absolute Austrittsgeschwindigkeit überall senkrecht und gleich 
groß; die Abflußverhältnisse werden also möglichst günstig, dagegen die 
Kanalweiten im Leitrad sehr stark verschieden (siehe Fig. 61) und zwar 
im ungünstigen Sinne. Der kleine Winkel a© innen bedingt eine ver- 
hältnismäßig lange, der große Winkel a^ außen eine kleine Schaufel- 
entwicklung auf dem Zylinderumfang; da vorausgesetzt wurde, daß die 
untersten Schaufelelemente keinerlei radiale Beschleunigung auf die Wasser- 




Fig. 61. 
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teilchen ausüben, also selbst radial stehen sollen, so werden die Eintritts- 
kanten des Leitrades, sofern doch auf gute Schaufelformen gesehen wird, 
sehr stark gegenüber dem Badius geneigt. 

Um diesem Übelstande ganz oder zum Teil abzuhelfen, empfiehlt 
es sich, von der Bedingung überall senkrechten Austrittes abzugehen, 
indem man die Leitschaufeln nach Schraubenflächen mit die Achse 
schneidenden geraden Erzeugenden imd einer mittleren Schaufel als Leit- 
linie, oder wenigstens so ausführt, daß die Winkel «o auf der ganzen 
Breite konstant sind. 

Da gegenüber der oben gezeigten Konstruktion auch die Cy^ ihre 
Werte ändern, also die Ursache der Drucksteigerung nicht mehr dieselbe 
ist, so werden mit der Drehung der Co auch ihre Größen wechseln. 
Immerhin läßt sich leicht übersehen, daß, da auch die Cuo sich wenig 
verändern, diese Abweichung gegenüber den Werten konstanten Aus- 
trittes nur klein sein wird, so klein, daß sie praktisch, füglich vernach- 
lässigt werden darf. 

Zur Konstruktion einer Axialturbinenschaufel schlägt man demnach 
am besten den folgenden Weg ein. Man wählt sich zuerst das mittlere 




Fig. 62. 



Diagramm und zwar gewöhnlich mit senkrechtem Austritt, bestimmt dann 
die Größen von cj und Co außen und innen nach der Beziehung (Gl. 29) 
und wählt dann die Winkel ai und ai' so, daß sie eine günstige Schaufel- 
konstruktion ergeben, also entweder gleich dem mittleren «o im Diagramm 
oder so, daß die Schaufel eine Schraubenfläche wird und sich die 
Tangenten der verschiedenen a« umgekehrt proportional den zugehörigen 
Radien verhalten. Dadurch sind die Eintrittsdiagramme festgelegt und 
es kann nach Wahl der verschiedenen ß^ (gewöhnlich so, daß das untere 
Element der Laufradschaufel ebenfalls einer Schraubenfläche angehört) 
das gesamte Diagramm festgelegt werden, ß^ wird am besten für stoß- 
freien Eintritt konstruiert (siehe Fig. 62 und 63). 



c) Druckänderungen bei nicht radial gestellten Schaufeln. 

Im vorigen wurde die Druckverteilung bei Axialturbinen unter A^^ 
Voraussetzung radial gerichteter Schaufelerzeugender untersucht. SeW ' Ae^ 
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aussen 



Mittelschnitt 



tnnen 




Fig. 63. 

Scbaufelung einer axialen Überdruck- 
turbine mit ausgeglichenen Winkeln. 

man einen solchen Turbinenkanal durch 
eine Ebene senkrecht zur Drehachse, 
so nimmt der Druck längs der radial 
gerichteten Schaufel nach Maßgabe 
der vorhin untersuchten Zentrifugal- 
kräfte zu. Sind die Schaufeln in 
diesem Schnitt schräg gestellt, so 
\vird eine Zunahme längs des E.adius auch hier stattfinden; um aber die 
Druckverhältnisse längs der Schaufel zu erhalten, muß dazu noch die 
Druckzu- oder Abnahme auf den Kreisen um die Rotationsachse addiert 
werden, sodaß also durch Schrägstellung der Schaufel die Druckver- 






Fig. 04. 



Fig. 66. 



teilung längs einer Erzeugenden beliel)ig geändert werden kann. Fig. 64 
zeigt gegenüber der radial gestellten Schaufel eine Druckerhöhung nach 
außen hin, Fig. 65 eine Druckabnahme. 

Es ist dann nach den dortigen Bezeichnungen 

Bqx — ^Qi = ^'»- 4" -^M » 



1. Schaufelung der Axialüberdruckturbinen. 73 

wobei Hu immer in der Richtung der Umfangsgeschwindigkeit positiv zu 
zählen ist. 

d) Größte Breite eines Turbinenkranzes. 

Bezeichnet man wie früher mit X das Verhältnis der Breite zum 
Durchmesser einer Turbine, so ist 

Wird der äußere, beziehungsweise innere Durchmesser mit Da, be- 
ziehungsweise Di benannt, so wird 

Da = D + h = (l-{-X)D 

Di = (l — X)D 

und daher 

Ui = (l — X)u 

Ua 1_+Jt 

Dieser Wert stellt sich beispielsweise für 

zu 

-"=1,28 1,5 1,67. 

Ui ' 

Schon aus diesen Werten ist ersichtlich, daß man entweder große 
Umfangsgeschwindigkeit am äußern oder sehr kleine Umfangsgeschwindig- 
keit am innern Umfang erhält, und es ist besonders im letztem Fall 
genau nachzuprüfen, ob auch im Laufrad bis zum letzten Querschnitt 
noch etwas Überdruck vorhanden ist; trifft dies nicht zu, so löst sich 
das Wasser von der Rückschaufel ab , was immer mit schädlichen Wir- 
helungen verbunden ist. Auch wenn diese Kontrolle richtig ausfällt, so 
werden doch die Schaufeln bei einer Breite von mehr als V» bis Vi des 
Durchmessers innen und außen so verschieden, daß es sich empfiehlt, 
von da an eine Zwischenwand in die Turbine einzusetzen, das heißt die 
Turbine zweikränzig zu bauen, wobei dann die beiden Kränze mit 
Ausnahme der Bedingung gleicher Winkelgeschwindigkeit vollständig unab- 
hängig von einander gebaut werden können. Die Bemessung der Breite 
der einzelnen Kränze geschieht entweder mit Bücksicht auf wechselnde 
Wassermenge oder die Reguliervorrichtungen der Turbine oder auch in 
der Weise, daß die Breitenverhältnisse beim Eintritt für beide Kränze 
dieselben sind. Die Berechnung einer solchen zweikränzigen Turbine 
kann im letzten Fall genau so erfolgen wie die einer einkränzigen, zunächst 
unter Vernachlässigung der Zwischenwand und indem für das gesamte 

Breitenverhältnis 1.1 

X = bis 

2 2,3 

gesetzt wird. Bei dieser Annahme erhält man allerdings schon bei k 
;rleich V« ud<J einer innern Umfangsgeschwindigkeit von 0,5 außen den 
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Wert 1 als Umfangsgeschwindigkeit, also schon so ziemlich die Grenze des 
Zulässigen ; immerhin sind diese Werte auch in der Praxis schon erreicht 
und sogar überschritten. (Ausführungen der Firma Th. Bell & Co., Kriens.) 
Die Zwischenwand kann dann nachträglich durch eine kleine Korrektur des 
innem oder äußern Durchmessers berücksichtigt werden. Es unterliegt selbst- 
redend keiner Schwierigkeit, in analoger Weise auch drei Kränze in einem 
Laufrad zu vereinigen. 

2. Grenztarbinen. 

Unter diesem Namen faßt man gewöhnlich die Überdruckturbinen 
mit sehr kleinem Spaltüberdruck zusammen. Auf den Umstand, daß bei 
kleinem Überdruck im mittlem Durchmesser auf dem innern unter Um- 
ständen Unterdruck entstehen kann, wurde schon im vorigen Abschnitt 
hingewiesen. Selbst wenn durch sorgfältige Konstruktion dieser Nachteil 
vermieden wird, so ist der Wirkungsgrad doch immer um einige Pro- 
zente kleiner als bei Turbinen mit ungefähr dem halben Gefälle als Über- 
druck. Die Grenzturbinen bildeten früher immerhin ein notwendiges 
Glied in der Reihe der angewandten Systeme, weil die Freistrahlturbine, 
um gut zu arbeiten, immer über Unterwasser aufgestellt werden muß, 
wodurch beim tiefsten Stand des Unterwassers unter Umständen sehr be- 
trächtliche Gefällshöhen nicht ausgenützt werden, Turbinen mit hohem Ul)er- 
druck aber bei axialer Anordnung schlecht regulieren (vgl. S. 84 u. f.). Heute 
kann die axiale Grenzturbine ruhig entbehrt werden, da die später zu be- 
handelnden Prancisturbinen die Vorteile der Axialturbinen mit großem und 
mit kleinem Überdruck in sich vereinigen, ohne deren Nachteile zu besitzen. 



S. Schaufelang der Freistrahlturbinen. 

Die hydraulischen Merkmale derselben wurden schon im Abschnitt 
über Diagramme definiert als das Fehlen jeden Spaltdruckes. Es ist 
also schon im letzten Leitradquerschnitt das gesamte Gefälle in Ge- 
schwindigkeit umgesetzt, siehe Seite 21. Der Strahl löst sich nach dem 
ersten Laufrad querschnitt von der Kückschaufel ab und legt sich dadurch 
nur noch auf drei Seiten an das Material des Laufrades an. Es hat 
daher auch die Form der Kückschaufel keinen Einfluß auf den Wasserdurch- 
gang; die Schaufelstärke kann nach rein konstruktiven Gesichtspunkten fest- 
gelegt werden. Dabei ist zu beachten, daß auch hier die Laufradschaufel oben 
zugeschärft wird, um Stoß Verluste tunlichst zu vermeiden; das untere Ende 
ist schwach zu halten, um die Austrittsbreite nicht übermäßig groß machen 
zu müssen. Bei Blechschaufeln bleibt die Stärke selbstredend konstant bis 
zur oberen Zuschärf ung; bei Gußschaufeln empfiehlt es sich, die Schaufel 
mit Rücksicht auf die Gießerei in der Mitte kräftiger zu halten (10 — 30 mm). 

Um den Schnitt einer Schaufel in der Abwicklung zeichnen zu 
können, wählt man sich zunächst die Höhe des Laufrades zu ungefähr 

Aj = 6' yZ) mm . 
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Auch hier soll, wie immer, die Summe aller Widerstände möglichst klein 
sein. Der Krümmungswiderstand wächst mit dem totalen Ablenkungs^ 
Winkel, mit dem Verhältnis der Strahlstärke zum Krümmungsradius und 
mit dem Quadrat der Geschwindigkeit. Diese letztere ist bei der Frei- 
strahlturbine konstant anzunehmen, daher soll im oberen Teil der Schaufel 
mit größerer Strahlstärke auch der Krümmungsradius größer sein. Es 
ist aber doch anzuraten, die größte Krümmung nicht an das Schaufel- 
ende, sondern lieber in die Mitte oder das untere Drittel zu verlegen, 
weil sonst der Austrittswinkel des Strahles zu unsicher wird. BezügUch 
der Stellung des ersten Schaufelelementes beim Eintritt ist dasselbe zu 
sagen, wie bei den Überdruckturbinen (siehe Bemerkungen auf Seite 67). 
Ist die Breite des Laufrades abnorm klein, so kann auch die Lauf- 
radhöhe entsprechend vermindert, die Schaufelzahl entsprechend erhöht 
werden. 

Die Wahl dieser Schaufelzahl hat vor allem so zu erfolgen, daß sich 
gute Strahlverhältnisse ergeben; dies trifft gewöhnlich zu, wenn die Senk- 
rechte durch das untere Ende einer Schaufel die nachfolgende noch be- 
rührt oder besser etwas schneidet. 

Das Leitrad bildet sich genau aus, wie bei den Überdruckturbinen, 
nur ist hier ganz besonders darauf zu achten, daß die Widerstände mög- 
lichst heruntergedrückt werden, da diese bei der verhältnismäßig großen 
Austrittsgeschwindigkeit aus dem Leitrad auch entsprechend großen Ein- 
floß auf den Gesamtwirkungsgrad der Turbine haben. Es wird insbesondere 
der Winkel cco gerne etwas kleiner gewählt, damit die Eiiitritts- und 
Reibungswiderstände sinken (ao = 20 : 22®). Auch die Bestimmung der 
Breite 6© geschieht genau nach dem auf Seite 65 Gesagten. Wenn aller- 
dings die äußere Wand des Leitrades zylindrisch ausgeführt wird, so 
tritt auch hier zufolge der Zentralbewegung längs des Badius nach außen 
eine Drucksteigerung und damit eine Geschwindigkeitsabnahme ein. Die 
mittlere Austrittsgeschwindigkeit aus dem Leitrad wird daher den Wert 
] 1 — ^ nicht nur nicht überschreiten , sondern erfahrungsgemäß etwas 
darunter bleiben, sodaß man im allgemeinen mit einer mittleren Ge- 
schwindigkeit A. von ^ _ ^ gg ^.^ ^ ^2 

rechnen kann. Die Geschwindigkeit am äußeren Umfang des Leitrades 
erhöht sich nach Verlassen desselben wieder derart, daß nachher doch 
die gesamte Energie des Wassers in lebendiger Kraft vorhanden ist. 
Die Richtung der vergrößerten Geschwindigkeit fällt aber nicht ganz in 
die Tangente an den Außenkreis hinein, sondern ist noch etwas radial 
auswärts gerichtet, weshalb auch das Laufrad außen mit einer entsprechend 
starken Neigung und, um Verluste durch Spritzwasser zu vermeiden, mit 
etwas größerem Durchmesser beginnen soll, siehe Fig. 66 und 67. Für 
die übrige Ausbildung des Laufrades ist maßgebend die Bedingung der 
Strahlbildung, daß überall ungehindert Luft zutreten kann. Diese wird 
entweder durch den Spalt von beiden Seiten zugeführt nach Fig. 66, 
•»der durch seitliche Löcher nach Fig. 67. Besonders im ers^eu ^^^ 
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empfiehlt es sich) das Laufrad oben wesentlich breiter zu halten, als das 
Leitrad, um über die mögliche Größe, Form und Lage der seitlichen 
Luftlöcher unterrichtet zu sein, ist es notwendig, die Strahlstärke in 
ihrer ganzen Ausdehnung in die Abwicklung einzutragen, was ohne weiteres 





Fig. 66. Luftzuführung bei Freistrahl- 
turbinen durch den Spalt. 





Fig. 67. Luftzufühnmg durch seitliche 

Ö£fnniigen. 



ähnlich wie bei der Überdruckturbine geschehen kann, indem man die 
einzelnen Strahlstärken a, ausrechnet nach der bei Freistrahlturbinen zu- 
treffenden Bedingung 

bjc Qjc = konstant ::= 6, as , 

dazu gehört die untere Breite, die, um mit Sicherheit einen freien Strahl 
zu erhalten, so bemessen wird, daß dieser den untersten Querschnitt 
höchstens zu etwa 70 - 80 ^/o ausfüllt, also nach der Gleichung 



oder 



1,2 bis 1,3 



z^a^w^'^ 2 g H 



(ai = lichte untere Kanalweite) 



b, = 1,2 bis 1.3 
berechnet werden muß. 



71 D^cm^y^ 2 g II h — ^i 



Der auf Grund dieser Rechnung erhaltene ziemlich große Luft- 
zwischenraum zwischen Strahl und Rückschaufel ist notwendig, weil jener 
keineswegs genau die Form eines Trapezes im Querschnitt aufweist, vielmehr 

Formen ähnlich der in Fig. 68 gezeigten annimmt. 

Die Schaufel muß aber so konstruiert werden, daß 

überhaupt kein Wasserteilchen die Rückschaufel 

berührt. 

Sind auf diese Weise obere und untere Breite 
des Laufrades bestimmt, so wird zunächst der Axial- 
schnitt symmetrisch zu einer der Achse Parallelen durch 
die Mitte von 6o entworfen, indem von den Endpunkten 
von bi durch Vermittlung von kleinen Kreisbögen 
Gerade nach den unteren Begrenzungspunkten gezogen werden. Würde 
man das Laufrad tatsächlich nach diesem Schnitt und mit radialen Er- 
zeugenden ausführen, so würde sich der Strahl in den untern Quer- 




Fig. 68. 
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schnitten ungefähr wie Fig. 69 zeigt, anlegen, d. h. die freie Strahlbildang 
wäre tatsächlich nicht überall Torhandea. Man ist daher genötigt, ent- 
weder die Erzeugenden so schief zu stellen, i 
daß keine oder nor unwesentliche Beschleuai- 
guDgen in ihrer Richtung auftreten, oder es 
ist der Äxialschnitt entsprechend abzuändern. 
Im ersteren Fall setzt sich die G^esamt- 
bescbleonigung in einer Horizontalebene zu- 
sammen aus der nach außen gerichteten 
Zentrifugalbeschleanigung 



und der in der Tangente wirkenden hori- 
zontalen Komponente 



der relativen Beschleunigung 




H^L 



p . Fig. 69. 

wenn ^ den Krümmungsradius eines Wasserfadens in der Tangential- 
ebene bedeutet, Fig. 70 und 66. 

Wird die Erzeugende der Schaufel senkrecht zu der Gesamtbeschleu- 

nignng in der Horizontalebene gestellt, so ist die Komponente längs der 

Erzengenden gleich Null, d. b. das "Wasserteilcben 

bewegt sich auf einem Kreiszylinder. Praktisch ist es 

allerdings kaum möglich, dieses Ziel schon vom Spalt 

an zu erreichen , wenn die Schaufel oben nicht zu 

stark gekrümmt werden soll. Man läßt daher oben 

das Wasserteilchen eher etwas aus dem Kreiszjlinder 

anstreten, um es dann im unteren Teil der Schaufel 
Schiefstellung der Erzeugenden wieder 
szylinder zurückzuführen. Der durch- 
LUn ausreichend genau durch zweimalige 
3 den Beschleunigungen längs der Er- 
inden werden. Die Aufgabe weiter ausznspinnen , würde 
ihren. 

trer Weg, um einen richtigen Querschnitt des Strahles zu 
\A darin, daß der Axialschnitt unsymmetrisch ausgebildet 
aß der absolute Wasserweg eines im mittleren Umfang des 
etenden Wasserteilchens nicht mehr auf einem Zylinder, 
er Tangentialebene verläuft. Dies ist der Fall, sobald, 
nen, durch das Laufrad den Wasserteilchen keine radialen 
en erteilt werden, und dies trifft wiederum dann zu, wenn 
eugenden immer senkrecht auf derjenigen Tangentialebene 
her der absolute Wasserweg des sie berührendeti nüttVer^'^ 




Fig. 70. 
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Wasserteilchens verläuft. Zur Erfüllung dieser Bedingungen wird zunächst 
der absolute Wasserweg des mittleren Wasserteilchens in Abwicklung und 
Grundriß eingetragen. Aus letzterem ergeben sich dann die Richtungen 
beliebiger Erzeugenden, indem man diese im Grundriß senkrecht zum 
Wasserweg aufzeichnet , so die Winkel der jeweiligen Erzeugenden mit 
dem Radius findet und im Grundriß der Schaufel festlegt. Die gleichfalls 
im Gnmdriß gefundene Abweichung des geraden Wasserweges vom Eintritts- 
kreis gibt zugleich die Verschiebung nach außen der zunächst als symmetrisch 
angenommenen Breite, sodaß eine Schaufelung nach Fig. 71 entsteht. 
Dieses Verfahren ist dem zuerst gekennzeichneten vorzuziehen. 




Fig. 71. Schaufelung einer axialen Freistrahlturbine. 



Fig. 71 zeigt die Abwicklung des mittleren Schaufelschnittes, den 
Axialschnitt, die Abwicklung einer Schaufelfläche und den Grundriß der 
Blechschaufel. 

Selbstredend wird sich auch hier der Einfluß der verschieden 
großen Umfangsgeschwindigkeiten auf die Relativgesch\\indigkeit geltend 
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machen, was bei der Konstruktion der Schaufel am Eintritt zu berück- 
sichtigen ist. 

Immerhin sind hier die Verhältnisse beim Eintritt wesentlich günstigere 
als bei den Überdruckturbinen, weil die Eintrittsbreite gegenüber der Aus- 
trittsbreite klein ausfallt ; sie soll nicht größer sein als - oder — . Die 

Äustrittsdiagramme sind nach Aufgabe 2, Seite 29, zu bestimmen, wobei 
sieh die Umfangsgeschwindigkeiten am Ein- und Austritt aus dem Verlauf 
der relativen Wasserwege im Axialschnitt der Schaufel ergeben. Auch 
hier würden sich außen größere, innen kleinere Winkel «o als in der Mitte 
empfehlen. 



B. Axial- und Umfangrskraft. 

Zur Berechnung der Arme und der Lagerung muß die Axialkraft 
auf das Laufrad einer Turbine bekannt sein. 

Man denke sich zunächst wieder den 
Laufradkanal einer Turbine durch benach- 
barte Flächen in unendlich kleine, unter sich 
aber gleiche Teile zerlegt von der Größe 
(siehe Fig. 72) 

dQ=Ö.dt, 

Fig. 72. 

wobei Q wie immer die der Turbine pro Sekunde 

zufließende Wassermenge ist. Die absolute Geschwindigkeit in einem be- 
liebigen Querschnitt sei \f~ö~W 

1*7 ' 

ihre axiale und tangentielle Komponente 

und 

c^i2g~H . 



1. Axialkraft. ^ 

Sie rührt zum Teil von der Verzögerung des Wassers in axialer 
Richtung, zu einem zweiten Teil von dem Druckunterschied zwischen 
oberer und uriterer Laufradääche und zu einem dritten Teil vom Gewicht 
des Laufrades her. 

Ein, wie oben angegeben, herausgeschnittenes Wasserelement hat 
in einem beliebigen Punkt des Laufradkanales die axiale Geschwindigkeit 

und die entsprechende Beschleunigung 

^ Ausführliche theoretische Untersuchungen hierüber siehe Prof. Dr.Kobes, 
r>er Druck auf den Spurzapfen der Reaktionsturbinen und Kreiselpumpen. 
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Die Kraft, welche die beschleunigte Masse auf ihre Unterlage aus- 
übt, ist dann , _ 

wobei dm die Masse von dQ bedeutet. Mit 



wird 



dm = mdt= ^ > Q • dt 
dl\ = — '^ > Q.d c,n i^gli , 



und integriert 



oder, da 



P« = -^ 'Q^J3gHl dc^ 



Pa=l 'Q'i^fjH{€..o-c..,) 



Q = q^i2gH, 

Der Klammerausdruck kann ohne weiteres aus dem Diagramm ab- 
gegriffen werden. 

Po wird bei konstanter absoluter Austrittsgeschwindigkeit und kon- 
stantem Winkel «o um so größer, je größer Cq ausfällt; es wird also zu 
einem Maximum für die Freistrahlturbine; anderseits nimmt bei konstant 
gehaltenem Cq die Ej.*aft P« mit dem Winkel cto ab und wird zu Null, 
wenn die beiden Spitzen des Diagrammes auf einer Horizontalen liegen. 

Einen zweiten Betrag zur Axialkraft liefert bei Axialturbinen der 
Spaltüberdruck; die gesamte Kraft auf die Eintrittsringfläche wird 

Dieser Anteil der Vertikalkraft nimmt also mit dem Spaltüberdruck 
ab und wird für die Freistrahlturbine zu Null. 

Bei vertikaler Welle tritt zu den eben untersuchten Kräften noch 
das Gewicht G des Laufrades, der Welle und oft noch weiterer Teile, 
sodaß sich die gesamte Axialkraft bei Axialturbinen stellt 

für horizontale Welle auf J5La = Pa + -P^) 

für vertikale Welle auf Ä« = P« + Pc»+ G. 

Bei normalen Überdruckturbinen ist P^ weitaus größer als P« und 
auch wesentlich größer, als P« bei der entsprechenden Freistrahlturbine 
sich stellen wtirde, so daß ausgesprochen werden darf: 

Im allgemeinen wirkt bei axialen Überdruckturbinen eine sehr große, 
bei Freistrahlturbinen nur eine kleine Axialkraft. 

2. Umfangskraft. 

Ganz gleich, wie sich P« aus der axialen Beschleunigung ergibt, so 
kann auch die umfangskraft aus der tangentiellen Beschleunigung 



C. KonstraktiTe Aosfäbnmg von Lanf- und Leitrad. 



Sl 



de. 



{•estimmt werden. Die Kraft, welche das Massenteilchen 

9 ^ 
in der Umfangsrichtnng ausübt, ist gleich 

und daraus in analoger Entwicklung wie oben 

Es sei an dieser Stelle darauf hingewiesen , dafi auf diesem Wege 
die Hauptgleichungen auch unmittelbar hätten entwickelt werden können« 
Multipliziert man nämlich die Umfangskraft mit der Umfangsgeschwindig- 
keit, so erhält man die hydraulische Leistung der Turbine 

Es ist also 



yQHrik = y^S2gH {c,, - c^,) u \ 2 tj II 



woraus hervorgeht 



yQUriH = 2yQUu{c,^ — c,;), 



c —c =^^ 



also nichts anderes als unsere zweite Hauptgleichung. 



C. Konstruktive Ausführung: von Lauf- und Leitrad. 

1. Das Laufrad. 

Seine Schaufelform wurde schon im vorigen Abschnitt erörtert. Es 
bind also hier nur die Angaben über die Wandungen, Arme, Nabe u. s. w. 
nachzuholen. Bei kleineren Durch- 
messern werden diese Teile alle aus 
einem Stück gegossen. Schon bei der 
Konstruktion ist darauf zu achten, 
daß durch richtige Formgebung 
Gußspannungen tunlichst vermieden 
werden. Es sind also die äußern Teile 
nicht zu schwach, die Nabe nicht zu 
stark auszuführen. Allerdings ver- 
langen die durch das Laufrad zu 
übertragenden Kräfte gerade umge- 
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Fig. 73. 



kehrte Materialverteilung, wenn die Anstrengungen ungefähr gleich sein sollen. 
Die Praxis wendet gewöhnlich etwa folgende Abmessungen an (Fig. 73): 

6 
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Große Turbinen 


Kleine Turbinen 




Guß- 


Siechschaufeln < 


Guß- 


Blechscbaufeln 


a 


25 


35 


12 


25 


b 


30 


45 


15 


30 


c 


50 


50 


15 


30 


e 


80 


80 
/•— ^ _|_ 10 bis 20 


25 
mm, 


30 



wobei d als Durchmesser einer für den betreffenden Fall passenden massiven 
Welle einzusetzen ist. 

Als Material kommt fast ausschließlich Gußeisen in Betracht; nur die 
Schaufeln werden, wie früher angegeben, vielfach aus Blech gepreßt und 
dann eingegossen. Um ihnen besseren Halt zu geben, schneidet man sie 
an den Enden schwalbenschwanzförmig aus und verzinnt die einzu- 
gießenden Teile, um auch während des Einformens jede Rostbildung 
hintanzuhalten. Die Vor- und Nachteile von Blech- und Gußschaufeln 
wurden schon auf Seite 63 angegeben. 

Um die Verbindung der beiden Böden des Laufrades auch bei 
Blechschaufeln zu einer sicheren zu gestalten, werden oft vier oder mehr 
kräftige Gußschaufeln eingeschaltet. Die Herstellung von Gußschaufeln 
nach der Zeichnung (Axialschnitt und Abwicklung) geschieht gewöhnlich 
in der Weise, daß aus einem Rotationskörper aus Holz mit dem axialen 
Schnitt des Laufrades als Meridiankurve nach Aufzeichnung der innern 
und äußern Schaufelung der Inhalt eines Laufradkanals herausgeschnitten 
und aus den beiden übrig bleibenden Teilen dann die Kernbüchse gebildet 
wird. Kräftige Kernlager sichern beim Zusammenstellen die richtige gegen- 
seitige Lage der Kerne. Für die Herstellung der Blechschaufeln werden 
zwei Pressklötze hergestellt, zwischen denen die Schaufel warm gepreßt 
wird. Die größte Aufmerksamkeit erfordert bei Blechschaufeln immer 
ihre genaue Einstellung und genügende Fixierung in der Form; Winkel- 
fehler kommen in nicht ganz geübten Gießereien bei BlechBchaufeln viel 
häufiger vor als bei Gußschaufeln. 

Die Armzahl ist gewöhnlich 4, wobei dann die Arme selbst sehr 
breit mit elliptischem oder abgerundet rechteckigem Querschnitt ausge- 
führt werden. Vielfach tritt an ihre ßtelle eine volle Armscheibe. 

Die Arme werden durch zwei Biegungsmomente beansprucht, eines 
herrührend von der Umfangskraft, ein zweites von der Summe aller axial 
wirkenden Kräfte (vgl. Seite 80). Die durch das erste hervorgerufene 
Biegungsbeanspruchung stellt sich auf 



«Tfc, = 



1 — i n\ ' 

wenn Pt die Umfangskraft am äußern Ende der Arme, l die Armlänge, 
i die Armzahl und Wb das Widerstandsmoment des innersten Armquer- 
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Schnittes bedeutet. Hierbei ist yoraüsgesetzt, daß die Verbindung zwischen 
Kränz und Arm nicht steif sei. In Wirklichkeit ist die Anstrengung 
zumeist noch wesentlich kleiner, weil diese Annahme nur in beschränktem 
Maße ziitri£Pt. Sind die Arme in einer Ebene angeordnet, oder die Enden 
nicht fest mit einem Kranz verbunden, so werden durch die Axialkräfte 
Biegungsspannungen erzeugt, deren neutrale Achse diejenige der zuerst er- 
wähnten unter einem Winkel von 90^ schneidet. Bei der früher ange- 
gebenen Form des Armquerschnittes würde diese Beanspruchung zumeist 
recht erheblich werden. Nun werden aber die Arme entweder fest 
mit dem Laufradkranz oder sonst einer gegen innem Zug oder Druck 
genügend steifen Flansche verbunden, so daß sich die äußeren Enden 
der Arme, sofern letztere nicht in einer Ebene liegen, unter dem Ein- 
fluß der Axialkraft nur so unerheblich senken können, daß die dadurch 
bedingte Biegungsanstrengung ruhig vernachlässigt werden darf. Die 
Axialkraft erzeugt dann in der Hauptsache Zug- oder Druckspannungen, 
deren vertikale Komponenten eben gleich der Axialkraft sein müssen. 
Die Anstrengung des Materials wird um so kleiner, je größer die Nei- 
gung der Arme gegen die Horizontale gewählt wird (Fig. 73). Der 
Neigungswinkel der Arme soll daher nicht unter 20® betragen. Die 
Zug- oder Druckbeanspruchungen müßten, um die Gesamtspannung zu 
erhalten, zu der früher gefundenen Biegungsbeanspruchung Obi addiert 
werden. Als zulässige Grenze für die Gesamtanstrengung darf 150 kg/cm' 
gelten. 

Die Nabe wird gewöhnlich verhältnismäßig lang gewählt, bei Stahl- 
wellen 1,6 bis 2d, bei Gußwellen 1 bis 1,4 d. 

Bei großen Abmessungen werden, schon um die Gußspannungen 
in den Armen zu vermindern, Kranz und Armkreuz getrennt ausgeführt, 
siehe Fig. 78, oder es wird besonders bei hohlen gußeisernen Wellen das 
Armkreuz statt durch eine Nabe durch eine innere Flansche mit der 
entsprechenden Gegenflansche der Welle verbunden, siehe Taf, 4 Fig. 2 
unter Francisturbinen. 

Bei ganz großen Abmessungen wird das Laufrad oft zweiteilig aus- 
geführt (Fig. 78). 

2. Das Leitrad. 

Sein Aufbau und seine konstruktive Ausführung ist ähnlich wie 
beim Laufrad. Es hat die Aufgabe, dem Laufrad das Wasser in der 
gewollten Richtung zuzuführen, sonst aber kein oder nur möglichst wenig 
Wasser vom Ober- ins Unterwasser gelangen zu lassen. Demgemäß muß 
es einesteils einen Abschluß, bilden gegenüber der Turbinenkammer, 
andemteils gegenüber der zumeist durch das Leitrad durchtretenden 
Welle. Das erstere wird dadurch erzielt, daß das Leitrad mit dem 
Kammerboden fest und dicht verbunden wird, siehe Fig. 78. Den Ab- 
schlaß gegen die Welle besorgt bei offenen Turbinen mit vertikaler Achse 
entweder eine einfache, mit kleinem Spiel gegen die Welle ausgebohtt^ 
Hülse des zumeist zweiteiligen Leitraddeckels oder ein auf diesen s^vt^ae- 
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setztes Pockholz- oder Metallager, siehe Fig. 80. Bei geschlossenen 
Turbinen findet sich an dieser Stelle gewöhnlich eine einfache Hanf- 
stopfbüchse. 

D. Partialturbinen. 

Als solche werden, im Gegensatz zu Vollturbinen, die nur auf 
einem Teil des Umfanges beaufschlagten Turbinen bezeichnet. Die Leit- 
radzellen bilden also hier nicht mehr einen geschlossenen Kranz, sondern 
nehmen nur einen größeren oder kleineren Teil des Umfanges in An- 
spruch. Der Grund zur Anwendung von Partialturbinen ist darin zu 
suchen, daß, wenn die Breite der Turbinen unter ein gewisses Maß sinkt, 
nicht nur Ausfuhrungsschwierigkeiten entstehen, sondern auch die Reibung 
in den Leit- und Laufradkanälen vergrößert wird und dadurch der 
Wirkungsgrad sich verkleinert. Geringe Breiten werden aus der Gleichung 

b = ^-_ -'o— 

natürlich nur dann erhalten, wenn D nicht mehr frei gewählt werden 
kann, sondern schon zufolge kleiner Umdrehungszahl aus der Gleichung 

60 'W \ 2gU 



D = 
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verhältnismäßig groß hervorgeht. Sobald b^ nach der ersten Gleichung 

kleiner ausfällt als etwa -^his-—^^ so wird die Beaufschlagung auf 

mindestens den halben Umfang beschränkt und dann die Breite b^ dafür 
größer gehalten. Wird der beaufschlagte Teil des Umfanges wesentlich 

kleiner als die Hälfte, so wird b^ gewählt zu 7^ bis- — und auf Grund 

dieser Annahme und der durch das Diagramm gegebenen c^ und a^ der 
beaufschlagte Umfang ausgerechnet. Wenn es möglich ist, wird dabei 
gern auf eine kleine Zahl (1 bis 3) Leitradzellen herimtergegangen. Die 
gesamte notwendige Fläche f^ wird bestimmt nach der Gleichung 

und unter Einhalten des obigen Breitenverhältnisses auf ein oder mehrere 
Zeilen aufgeteilt. Die nächste Frage gilt nun dem Einfluß der Unter- 
brechung des Leitrades auf den Wirkungsgrad. 

1. Partiell beaufschlagte Überdruckturbinen. 

Es sei in Fig. 74 die Abwicklung einer solchen Schaufelung ge- 
zeichnet. Die Laufradzelle 5 wird in der gezeichneten Lage so arbeiten, 
wie es dem Volldiagramm (Fig. 75, ausgezogene Linien) entspricht. Sobald 
aber die Schaufel zwischen 5 und 6 über die letzte Leitradschaufel 
hinaustritt, so beginnt sofort der Überdruck in der Laufradzelle zu sinken, 
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bis er schließlich schon vor der Lage der Zelle 6 gleich Null wird, 
(Fig. 74.) Die absolute Eintrittsgeschwindigkeit Cq wird sich gegen- 
über dem normalen Wert etwas vergrößern, sodaß ein Diagramm mit 
Greschwindigkeiten mit Index ' entsteht; tvi wird dabei, weil der Überdruck 




Fig. 74. Schaufelung einer partiell beaufschlagten axialen Überdruckturbine. 

verschwunden ist, gleich w[y ci, wie das Diagramm zeigt, wesentlich größer 
als c,. Die Laufradzelle arbeitet also von der Stellung 5 bis zur Stellung 9, 
wo sie ganz entleert sein wird, nur mit geringem Wirkungsgrad. Ganz 
ähnliche Verhältnisse finden sich für die Zellen 1 bis 3 bei Beginn der 
Beaufschlagung. Auch hier wird ci' zunächst gegenüber dem normalen 
Wert vergrößert und wi' gleich w[' sein, bis der unterste Querschnitt 
einer Zelle einmal voll ausgefüllt ist und sich dadurch Überdruck bildet; 
auch hier deutet das Diagramm (Geschwindigkeiten mit dem Index ", 
Fig. 75) auf stark 
verminderten Wir- 
kungsgrad hin. 
Xoeh ungünstiger 
werden die Verhält- 
nisse, wenn in Zelle 
6 und 7 von oben 
keine Luft zutreten 
kann, weil dann zu- 
folge der Verzöger- 
ung des Wassers in 
der abgeschlossenen 
Zelle die Geschwindigkeit u;^ noch kleiner als wi ausfällt. 

Um also ein für viele Fälle noch erträgliches Ergebnis zu erhalten, 
sind die Zellen nach dem letzten Leitkanal gut zu ventilieren, z. B. durch 
Gasrohre, die in die verdeckten Leitradzellen einmünden und bis über 
den Oberwasserspiegel reichen; doch auch so ist bei den partiell beauf- 
schlagten Überdruckturbinen der Wirkungsgrad stets recht ungünstig. 




Fig. 75. Diagramm einer Partial-Überdruckturbine. 



2. Partiell beaufschlagte Freistrahlturbinen. 

Wie Fig. 76 und 77 sofort erkennen lassen, bessern sich die bei 
den Turbinen mit hohem Überdruck gefundenen ungünstigen Verhältnisse 
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sofort, sobald wir zur Freistrahlturbine übergeben, denn hier kann sieb 
das Co weder zu Anfang noch zu Ende der Beaufschlagung vergrößern, 
weil es seinen maximalen Wert schon angenommen bat; es entsteht des- 
halb kein Stoß beim Eintritt. Auch die Gleichheit von tvi und wi bedeutet 




Fig. 76. 

hier keinen Nachteil, weil dadurch Cj und damit der Austrittsverlust nicht 
geändert wird. Solange also die Beaufschlagung ausschließlich durch ganz 
offene Zellen geschieht, wird der hydraulische Wirkungsgrad gegenüber der 
Vollturbine kaum verändert; das gleiche gilt für Turbinen mit sehr kleinem 
Überdruck (Grenzturbinen). 



^2 




Fig. 77 



E. Regrulierungren von Axialturbinen. 

Fast ohne Ausnahme sollen heutzutage die Turbinen Vorrichtungen 
besitzen, die gestatten, die Leistung der Turbine von einem maximalen 
Wert bis auf Null zu vermindern. Die an eine solche Regulierung zu 
stellenden Anforderungen können, wie folgt, umschrieben werden: 

1. Leichte Beweglichkeit, d. h. kleiner Arbeitsaufwand bei Bewegung 
der Regulierung unter Wasserdruck von einer Endstellung in die 
andere; 

2. möglichst konstanter, hoher hydraulischer Wirkungsgrad bei allen 
Schieberstellungen ; 
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3. hohe Betriebssicherheit, also möglichst wenig im Wasser und unter 
Druck bewegte Teile; 

4. möglichst dichter Abschluß im geschlossenen Zustand. 

Es erscheint am nächstliegenden, gleich die Abschlußschütze oder 
ein vor die Turbine geschaltetes Abschlußorgan (Drosselklappe, Schieber) 
zur Regulierung zu benützen, allein keines dieser Organe erfüllt die vorhin 
angegebenen Ansprüche an eine gute Regulierung. Besonders Schütze 
und Schieber verlangen übermäßig großen Arbeitsaufwand zur Bewegung 
von einer Endstellung in die andere. Auch der Wirkungsgrad würde, 
wie nachstehend gezeigt werden soll, mit kleiner werdender Wassermenge 
sehr rasch sinken, wenn, wie dies immer der Fall zu sein pflegt, die Tur- 
bine eine bestimmte normale Umdrehungszahl bei allen Schieberstellungen 
beibehalten soll. 

Vermindert sich nämlich zufolge teilweisen Schlusses des Einlauforgans 
die Wassermenge, so müssen, da die Querschnitte /i, fi und /", senkrecht 
zu den Geschwindigkeiten Co, Wi und Wt sich nicht ändern, diese Ge- 
schwindigkeiten sich proportional der Wassermenge vermindern. Nach 
der zweiten Hauptgleichung gilt dann 

Der Klammerausdruck kann ohne weiteres dem Diagramm ent- 
nommen und dann der hydraulische Wirkungsgrad durch Multiplikation 
mit 2u bestimmt werden. 

Es ist ohne weiteres ersichtlich, daß bei einer Turbine mit senk- 
rechtem relativem Ein- und senkrechtem absolutem Austritt rjk schon für 
die Hälfte der vollen Wassermenge gleich Null wird. Der totale Wirkungs- 
grad bleibt nach den Ausführungen auf Seite 45 natürlich noch etwas 
hinter den Werten von ly* zurück. Bemerkenswert ist, daß tjk vollständig 
unabhängig von der Lage des Drosselorganes ausfällt (vergl. Abschnitt 
über Regulierungen der Francisturbinen). Bezüglich des Wirkungsgrades 
auf der gleichen Stufe stehen die Ringschieber am Leitradeintritt (siehe 
denjenigen am äußern Leitradkranz der Turbine von Olten-Aarburg 
Rg. 78—83). 

Cine weitere Gruppe von Regulierungen schließt einzelne Leitrad- 
zellen nach einander ab und zwar durch Handdeckel, Rundschieber, 
Vertikalschieber, Klappen und dergl. (vergl. Fig. 78 — 83). 

Gewöhnlich beginnt der Abschluß der Leitradzellen gleichzeitig an 
zwei bis vier sich diametral gegenüberliegenden Stellen. 

Handdeckel können selbstredend nur angewandt werden, wo die 
Regulierung in sehr langen Zwischenräumen und innerhalb enger Grenzen 
zu erfolgen hat (Pumpenantriebe). 

Heim Rundschieber ist, wenn er nicht, wie in Fig, §4 gezeigt, 
entlastet wird, der Bewegungswiderstand im allgemeinen ^^\^j groß. 
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Bezüglich des Wirkungsgrades kann auf den Abschnitt über Partialturbinen 
verwiesen werden. 

Vertikalschieber sind leichter beweglich als die vorigen, haben 
aber auch mehr im Wasser bewegte Teile. Der Wirkungsgrad stellt sich 
ungefähr gleich wie bei den Rundschiebem. Um ihn wenigstens nach 
Möglichkeit hoch zu halten, sollen die ersten zum Abschluß gelangenden 
Leitradzellen von außen ventiliert werden können. Die Bewegung der 
zumeist zu zwei bis drei an eine Stange gekuppelten Vertikalschieber 
geschieht fast ausnahmslos durch eine oder zwei sich im Kreise drehende 
schiefe Ebenen (siehe Antrieb der Klappen Fig. 78 — 81). 

Klappen werden ähnlich bewegt wie die Vertikalschieber und 
haben diesen gegenüber keine besonders großen Vor- oder Nachteile 
(siehe Regulierung des innern Kranzes Fig. 78—81). 

Damit sind die hauptsächlichsten Regulierungen für Axialturbinen 
erschöpft. 

F. Aufbau von Axialturbinen. 

In Fig. 78 — 83 ist eine der dreikränzigen axialen Überdruckturbinen 
des Elektrizitätswerkes Ölten- Aarburg dargestellt, die für ein Gefälle 
von 1,7 bis 3,6 m und eine Leistung von 300 PS. konstruiert sind. 

Das Laufrad besteht aus dem mehrteilig ausgeführten Schaufel- 
kranz und dem mit der Nabe ein Stück bildenden Armkreuz. Die 
Schaufelungen der einzelnen Kränze sind in den Figuren 81, 82 und 83 
angegeben. Während der innere Ejranz die Schaufelung einer Grenz- 
turbine besitzt, hat der mittlere die normale Schaufelung einer axialen 
Überdruckturbine, der äußere dagegen langgestreckte Schaufelformen 
entsprechend der größern mittleren Umfangsgeschwindigkeit. Es ist nämlich 

« j .,,, f inneren | i/j = 0,47 

auf dem mittlem I .. , , I xr n a4 

T^ , , { mittleren > Kranzes u^ = 0,64 

Durchmesser des .. /> not 

\ äußeren j «i = 0,81 , 

bei H= 2,6 m und 27 Umdrehungen in der Minute. Jeder der drei Kränze 
des ebenfalls mehrteilig ausgeführten Leitrades hat eine besondere flegu- 
lierung. Der äußere Kranz wird durch einen vertikal beweglichen Ring- 
schieber abgeschlossen. Beim mittleren Kranz ist die Vertikal- oder 
Stechschieberregulierung angew^andt; je drei der Schieber werden zusammen 
gehoben oder gesenkt. Der innere Kranz besitzt Klappen, deren Be- 
wegungsart aus Fig. 78 und 81 ersichtlich ist. 

Die Regulierung der beiden inneren Kränze w^ird von Hand, der 
Ringschieber durch einen automatischen Regulator bewegt. 

Außen ist der Leitradkranz auf einen in Beton eingegossenen, 
mehrteiligen Ring aufgesetzt, dessen innerer Durchmesser so groß ist, 
daß er ein Hochziehen des Laufrades noch gestattet. Linen ist der 
Kranz mit einem zweiteiligen Gußstück verschraubt, das den Abschluß 
zwischen Ober- und Unterwasser bildet, und in das zugleich ein Führungs- 
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Fig. 81. Innerer Erauz. 



Figaren 78 bis 88. 
--irtnzige axiale Überdrack- 
■■-:e des Elektrizitäta Werkes 
Olten-Aarbar^. 



^^^y^^^-.. 



Fig. 83. Äußerer Eran^ 
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lager für die höhte Grußwelle eingebaut ist. Das Lager besteht aus 
drei einstellbaren, mit Weißmetall ausgegossenen Guflschalen. Nach oben 
dichtet ein ebenfalls ausgebüchster Ring ab. 

Armkreuz und Welle sind durch einen Keil gegen relative Verdrehung, 
durch einen zweiteiligen King gegen axiale Verschiebung gesichert, 

Das Gewicht aller sich drehenden Maschinenteile wird durch ein 
über Wasser befindliches Spurlager auf die in der hohlen Welle befind- 
liche Tragstange übertragen, die ihrerseits durch einen im Unterwasser 

montierten Bock abgestützt 
und dort auch gegen 
Drehung gesichert ist 

Das Laufrad gießt 
bei dieser Turbine wegen 
der bedeutenden Gefälls- 
schwankungen nicht ins 
freie Unterwasser, sondern 
in ein Saugrohr aus. 

In Fig. 84 ist als 
Beispiel einer geschlosse- 
nen Axialturbine eine der 
400 PS. Turbinen des 
Elektrizitätswerkes an der 
Sihl dargestellt, von denen 
die erste schon Mitte der 
90er Jahre in Betrieb kam. 
Sie wurden von Escher, 
Wyß&Co. für ein Gefälle 
von 62 bis 74 m und im 
Mittel 600 Sekundenliter 
bei 360 minutlicben Um- 
drehungen gebaut und sind 
auf zwei Vierteln des Um- 
fangs beaufschlagt. Be- 
merkenswert ist die aus 
den Verhältnissen sich er- 
gebende Anordnung der 
Turbinen. Sowohl Platz- 
mangel als der sehr 
stark schwankende Unter- 
wasser spiegel bedingten 
eine senkrechte Anord- 
nung der Turbinenwelle, 
um mit dem elektrischen 
i Teil der Anlage über den 

Fig. 94. Partiell beaufschlagte axiale Hoch Wasserspiegel zu ge- 

Freistrahltnrbine des Elektrizitätawerkea a. d. Süü. langen. 
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Die Laufräder der Turbinen wurden dicht über den normalen Hoch- 
wasserspiegel gesetzt, und um auch bei niedrigerem Wasserstand trotz An- 
wendung eines Laufrades ohne Überdruck das mehrere Meter betragende 
Gefalle unter dem Laufrad nicht zu verlieren, wurden Saugrohre angewandt, 
in denen der Wasserspiegel durch Regelung des Luftzutritts soweit unter 
dem Laufrad gehalten wird, daß der für eine gute Wirkung der Freistrahl- 
turbine unbedingt notwendige freie Austritt des Wassers gesichert ist. 
Dies wird erreicht durch einen auf dem Unterwasserspiegel ruhenden 
Schwimmer, der beim Steigen des Wassers über eine gewisse Grrenze ein 
LoftTentil gegen das Saugrohr öffnet, wodurch der Wasserspiegel wieder 
sinkt Bei außerordentlichem Hochwasser watet das Laufrad im Wasser. 

Die Regulierung des Leitrades erfolgt durch einen am äußern Umfang 
in tangentieller Richtung beweglichen Rundschieber, dessen Drehung gewöhn- 
lich der hydraulische Regulator betätigt, der aber auch durch ein Handrad vom 
Maschinensaal aus eingestellt werden kann. Der zylindrische Schieber zen- 
triert sich auf dem Leitraddeckel und läuft auf einem Spurring. Bemerkens- 
wert ist hier die durch die günstige Formgebung erreichte, gute Wasserführung. 
Beim Durchtritt durch den Leitraddeckel wird die hohle Welle durch ein Hals- 
lager gefuhrt; sie trägt an der Glocke des Oberwasserzapfens eine Flansche, 
mit der ein Schwungrad zur Unterstützung des Regulators verschraubt ist. 

Das Gewicht der rotierenden Teile wird zum großen Teil durch 
den direkt mit der Zuleitung in Verbindung stehenden Entlastungskolben 
aufgenommen. Das übrige wird durch Spurlager und Tragstange auf 
das im Saugrohr befindliche Armkreuz übertragen. 

Da die Axialturbinen heute nur noch selten gebaut werden, so 
erscheint die Beschreibung weiterer Ausführungen nicht notwendig. 



U. Konstruktion der änßern Radialtnrbinen. 

Damit später der Zusammenhang nicht durch längere Hülfsentwick- 
loogen unterbrochen werden muß, seien an dieser Stelle zwei besondere 
Abschnitte über die Drehgeschwindigkeit einer Flüssigkeit beim Durch- 
strömen eines Rotationshohlraumes und über das Saugrohr und seine 
Wirkungen eingeschaltet. 



A. Drehsreschwindigkeit einer Flüssigrkeit beim Durchströmen eines 

Rotationshohlraumes. ^ 

Die nachfolgende Untersuchung findet ihre Anwendung hauptsächlich 
l>ei der Frage der Wasserbewegung in dem bei Francisturbinen zumeist 

* Ausführliche Untersuchungen über diesen Gegenstand siehe: Präsil, 
Fltssigkeitsbewegung in Rotationshohlräumen, Schweiz. Bauzeit., JaVrg. ^^^^* 



^ 
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ziemlich großen Spalt zwischen Leit- und Laufradschaufel und bei der 
Beurteilung der Drehbewegung des Wassers nach dem Verlassen des Lauf- 
rades. Sie soll daher auch vollständig auf die vorerwähnten Spezialfälle 
zugeschnitten werden, und es sei deshalb die Voraussetzung gemacht, dafi 
auf Kreisen um die Rotationsachse gleicher Druck und gleiche Geschwindig- 
keiten herrschen sollen und femer, daß die Bewegimg ohne Verluste 
vor sich gehe. 

Der Punkt Ä (Fig. 85) bewege sich mit der Geschwindigkeit c« (in m) 

in der Richtung des Umfanges, mit Cm senk- 
recht dazu, in der resultierenden Sichtung 
also mit ._ 

Man denke sich nun aus der strömenden 
Flüssigkeit einen Zylinder mit Ä als Mittel- 
punkt und der Richtung von c^ als Achse 
herausgeschnitten, begrenzt durch zwei um die 
Größe c,n dt Yon einander abstehende, zur Achse 
senkrechte Grundflächen von der Größe df. 

Wirkt auf die radial weiter auswärts 
gelegene Grundfläche ein spezifischer Druck j>, 
auf die innere p-]- dp, so ist die auf den Zy- 
linder in der Richtung von c^ wirkende Kraft 

— df* dp 

und, wenn (Im die Masse des Flüssigkeitszylinders bedeutet, die in der- 
selben Richtung wirkende Beschleunigung 

dm 

Diese bewirkt zum Teil eine Vergi-ößerung der Meridiangeschwindigkeit 
Cm von Cm auf c^ -|- ^ ^m » zum Teil wird sie aufgehoben durch die in 
ihre Richtung hineinfallende Komponente der Zentralbeschleunigung des 
Massenelementes. Die letztere hat, wenn tf} den Winkel zwischen Cm und 
der Horizontalen bedeutet (s, Fig. 85) den Wert 

~ cos ^ . 




Fig. 85. 



Es muß daher die Gleichung gelten 



dfdp 

dm 






de 



= —- cos if, -\- —^— ■ 



(30) 



dpy dt und dm können auch wie folgt geschrieben Werden: 

Haben in einem bestimmten Punkt Ä Druck und Geschwindigkeit 
der strömenden Flüssigkeit die Werte pi und Ct , so gilt, wenn Verluste 
während der Bewegung nicht auftreten, die Beziehung 



El 
y 



+ 



^ff 
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oder differenziert 

femer ^r 



^ C08 V* 



dt= — 



dt 
dr 



Cm COS if 

und endlich 

dm= — dfCmdt. 
9 ' 

Durch Einsetzen dieser Werte für dp, dt und dm in Gleichung (30) 
ergibt sich nach einigen Vereinfachungen: 

dr r 

oder ,^ ,^ 

dCu « *^ 

und integriert 

rCu = konst. = r^ c„^ (31) 

Das gleiche gilt natürlich auch für die spezifischen Geschwindigkeiten 

rCu = konst. = rj c^j , 

d. h. die Drehgeschwindigkeit jedes Teilchens einer in einem Rotations, 
hohlraum sich bewegenden Flüssigkeit verändert sich bei den gemachten 
Voraussetzungen umgekehrt proportional dem Abstand von der Rotations- 
achse und zwar vollständig unabhängig von der Größe und Richtung der 
Meridiangeschwindigkeit. 

Damit kann nun leicht die Bewegung des Wassers in einem größeren 
Spalt zwischen Leit- und Laufradschaufeln von Radial turbinen verfolgt 
werden. Die tangentielle Komponente der absoluten Geschwindigkeit wird 
auf einem beliebigen Radius 



c« = c-o-^ = c^^;-,* (32) 

die radiale Geschwindigkeitskomponente c^ verhält sich umgekehrt wie 
die zu ihr senkrecht stehende Fläche, daher 

<=- = ''-« ~n'r = ''-0 -^f (32a) 

und für den Spezialfall, daß die Breite konstant bleibt, 

7>o «0 

Cm ^»»0 " /> " ^»»»0 ~,^ " • 

Für diesen Fall ist dann auch 

15iL = iga= -'-^ = -^oji?^o_ _ ^ 

cos O ^ CvQ Cq cos Oq ^ 

a = Co > (33) 

* Für Uq kann jederzeit auch v^ gesetzt werden. 
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d. h. wenn eine Flüssigkeit zwischen zwei zu einer Achse senkrecht 
stehenden Ebenen derart durchfließt, daß je auf Kreisen um die Achse 
gleiche Zustände herrschen, so ändern die Winkel, unter denen die Bahnen 
der Wasserteilchen die Kreise schneiden, ihre Größe nicht; die Bahnen 
sind also logarithmische Spiralen. Zu demselben Ergebnis gelangt man 
auch durch folgende einfache Überlegung. Angenommen, das Wasser 
ströme in der vorhin bezeichneten Weise dem Laufrad einer Turbine zu, 
so gilt für dessen Eintritt die Gleichung 



^«" — o„ "T ./ ^ 



t_ 



Man kann sich nun die Laufradschaufeln unendlich dünn und derart in 
den Zufluß räum fortgesetzt denken, daß sie bis zu der früher angenommenen 
Eintrittskante auf dem Durchmesser Do weder Arbeit aufnehmen, noch 
abgeben, d. h. die Bewegung des Wassers weder in diesem Zuflußraum 
noch im Laufrad ändern. Es gilt dann auch für den Beginn dieser 
bloß gedachten Schaufelansätze die Hauptgleichung * 

sodaß also 



^U — - ^Mq 



^0 



u 

Im weiteren findet diese Untersuchung Anwendung auf die Durch- 
flußverhältnisse zwischen Austrittskante und Saugrohr bei schmalen 
Francisturbinen (vergl. Seite 130). Dort kommt es hauptsächlich auf 
die Veränderung der Druckhöhe ä, bezogen auf irgend eine Null- 
linie, Yon der Austrittskante bis zum Saugrohr an. Die Druckhöhe an 
der Austrittskante h^ kann, wenn die Punkte J2 und 3 auf gleicher Höhe 
angenommen werden, >us derjenigen des Saugrohres A» erhalten werden 

nach der Gleichung 

As = Ä, + cig S — cig H, 

wenn man dabei noch die axiale Geschwindigkeitskomponente konstant 
voraussetzt. Da der absolute Druck im Punkte 3 durch den Druck der 
Atmosphäre, seine Höhenlage über dem Unterwasser und einen allfälligen 
Saugrohrgewinn bestimmt ist, so wirkt jede Druckzunahme auf der Hori- 
zontalen 3 — Jd als eine Gefällsverminderung, demnach als ein Gefälls- 
verlust. 

B« Das SaugTOhr. 

Bei der Herleitung der Hauptsätze wurde vorausgesetzt, daß zwischen 
Oberkante Leitrad und ünterkante Laufrad die Druckhöhe des Wassers 
einen Abfall gleich dem für die Turbine in Betracht kommenden Gefälle I£ 
erleide, und es wurde schon dort darauf hingewiesen, daß auf die Arbeits- 
weise der Turbine nur diese Gefällsdifferenz, nicht aber der absolute 
Wert von Druck und Gegendruck Einfluß habe; es darf also insbesondere 
der Gegendruck im Austrittsquerschnitt des Laufrades von dem at- 
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mospbärischeu Druck verschiedeo sein ; das Laufrad kann über oder unter 
dem ünterwasaerspiegel liegen (ausgenommeu Preistrahlturbinen). Be- 
diogang einer unYeranderten Arbeitsweise iat nur, daß der Wasserstrahl 
Tom Laufrad bis ins Unterwasser nicht 
unterbrochen werde (s. Fig. 86). 

Mit den Bezeichnungen nach Fig. 86, 
wobei S'o die der Atmosphäre entsprechende 
Dnickhöhe bedeutet, würde der Gefälls- 
abfall Hx zwischen Leitrad und Laufrad wie 
folgt als Differenz toq Druck und Gegen- 
druck geschrieben Verden können, 
ff, = (fl-„ + ^. + Br) - {H„ - [H, - Hr]) 
oder H^ = H^-\-Hr — Hf~\-H,. 
Wird mit H" das Gefälle bezeichnet, das der 
Turbine zur Verfügung steht, also 

H=H,-\-H^-\-H. Fig. 86. 

gesetzt, so ist die tatsächliche Gefällshöhe, die bei obiger Annahme die 
(resch windigkeiten und damit auch die Leistung der Turbine bestimmt, 

H, = H-~Hr. 
H( erscheint als Q^fällsverlust; es muß im Wirkungsgrad entsprechend 
berücksichtigt werden, weil es bei sorgfältiger Ausführung der Turbine 
möglich ist, das Hf ganz oder bis auf sehr kleine Werte verschwinden zu 
lassen. Damit das letztere eintritt, muß die Geschwindigkeit im Saug- 
rohr so groß sein, daß alle Luft xon dem Wasserstrom mit fortgerissen 
wird und allfällig neu entstehende Blasen vorher absorbierter Luft sich 
immer noch nach abwärts bewegen' müssen, was im allgemeinen zutrifft, 
wenn c, ■ ^2ijH größer als 0,5 bis 1 m ist, und das Sauggefälle nicht 
mehr als die Hälfte des Gefälles, im Maximum aber 5 bis 6 m beträgt. 
Ferner sind schroffe Querschnittsänderungen, besonders nach dem letzten 
Laufrad querschnitt tunlichst zu vermeiden. Damit ist auch schon aus- 
gesprochen, daß sich die Francisturbine hinsichtlich Saugwirkung weitaus 
am günstigsten stellt. 

Bei einem zjlinderischen Saugi-ohr mit überall gleich weitem Quer- 
schnitt tritt das Wasser auch unten mit einer axialen Geschwindigkeit 
TOD c, ans. Es geht also auch der dieser Geschwindigkeit entsprechende 
Prozentsatz an Gefalle cj verloren. Da schon im ersten Querschnitt 
die Differenz ,„ „ -.t 

als verloren zu betrachten ist, so stellt sich der gesamte Verlust vom 

letzteo Li auf radquer schnitt an, wenn (4, den Beihungs Verlust im Saugrohr 

bedeutet, auf ,,, ,. i.i.,-,ii. 

C„, + (c„, - c.)* -I- c-, + c"«^ ^ cj + c*^. , 

Toraosgesetzt, daß c^ von c, nicht sehr verschieden ist, und -^ 'tpte^^^" 
histe im Saugrobr nicht auftreten. 
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Mit la als Länge und D« als Durchmesser des Saugrohres ergibt 
sich aus , 

für 7 

X = 0,02 -**- = 5 c, = 0,24 

so ziemlich als größter ßeibungsverlust im Saugrohr: 

(4^ = 0,0057 cndVä^o. 

Sollen alle Vorteile des Saugrohres ausgenützt werden, so muß 
sich dieses nach unten stetig erweitern, sodaß in seinem untersten 
Querschnitt im Mittel die axiale Geschwindigkeit c„ herrscht. Dieser 
Geschwindigkeit entspricht ein Gefälle von c* • H. Ist also c„ kleiner 
als c^, so ist auch die der Geschwindigkeit im untersten Saugrohrquerschnitt 
entsprechende Gefällshöhe c^ H kleiner als die im ersten Saugrohrquer- 
schnitt cj if. Im Gegensatz zum zylinderischen Saugrohr erfahren somit die 
Wasserteile beim Durchgang durch ein konisches Saugrohr eine endlich 
große, aber negative Beschleunigung (Verzögerung). Diese Verzögerung 
im konischen Saugrohr kann, abgesehen von kleinen Änderungen der Wider- 
stände, nur die Folge einer im Vergleich zu derjenigen im zylinderischen 
Saugrohr größeren Druckdifferenz zwischen Aus- und Eintrittsquerschnitt 
sein. Da aber der absolute Druck im unteren Saugrohrquerschnitt nur be- 
stimmt ist durch den äußeren Atmosphärendruck und die Eintauchtiefe des 
Saugrohres, so muß sich jene Druckdifferenz durch eine Druckverminderung 
im ersten Saugrohrquerschnitt bemerkbar machen. Dies erhöht aber das in 
der Turbine ausgenützte Gefälle, bedeutet daher einen Gefällsgewinn. Wäre 
die Umwandlung eine vollkommene, so wäre der Saugrohrgewinn gleich 

Das Wasser würde also in einem mit dem Saugrohr nach Fig. 86 ver- 
bundenen Piezometerrohr um die Gefällshöhe c^ . H höher stehen als der 
AVasserspiegel im Saugrohr. Allerdings wird sich der Gewinn in Wirk- 
lichkeit kleiner halten, als hier ausgerechnet wurde, und zwar um so 
kleiner, je rascher die Erweiterung des Saugrohres stattfindet, cl wird 
daher besser geschrieben zu 

Es wurde bis hierher immer von der mittlem axialen Geschwindig- 
keit im Saugrohr, von c^ ausgegangen, während das Wasser aus der Tur- 
bine mit der Geschwindigkeit Cs austritt, die noch von Punkt zu Punkt 
der Austrittskante wechselt. Die tangentiellen Komponenten der Aus- 
trittsgeschwindigkeit werden im Saugrohr nicht mehr ausgenützt, eher 
drücken sie den Saugrohrgewinn noch herunter, verkleinem also den 



* Für das zylinderische Saugrohr ist 



2 a 

^9 — ^wg 
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Faktor x in der Gleichung für cj. Bis einmal durch grundlegende Ver- 
suche diese Verhältnisse vollständig klar gestellt sind, darf vorläufig 

1 , . 2 

angenommen und der hydraulische Wirkungsgrad i^a als 

% = i — d — c\ + o: (cj — c;) — d^ — w\ 

geschrieben werden. 

Die konstruktive Ausführung des Saugrohres*hat mit 
Rücksicht auf die eben angeführten Tatsachen zu geschehen. Bis^zu 
Durchmessern von 0,8 bis 1 m werden Q,usschließlich Blech- oder Guß- 
rohre, bei größeren Durchmessern gern Betonsaugrohre ausgeführt. ^ Das 
Blechsaugrohr kann natürlich nicht an- 
ders als kegelförmig ausgebildet werden, 
höchstens wird der untere Band etwas 
umgebördelt nach Fig. 87, sodaß er 
etwas bessern Austritt gibt und eine 
weitere sonst notwendige Verstärkung 
nach Fig. 88 entbehrlich macht. Oben 
wird das Blechsaugrohr gern in einen 
Gußschuh eingenietet nach Fig. 88. 

Das Gußsaugrohr kann eine be- 
liebige Meridiankurve haben (s. ins- 
besondere Abhandlung von Präsil, 
Flüssigkeitsbewegung in Rotationshohl- 
räumen, Schweiz. Bauztg. Jahrg. 1903). ^'^- ®'^- ^^^- ^' 

Der untere Rand von Blech- und Gußsaugrohren soll, wenn möglich, 

um ihren Durchmesser von der Sohle der ünterwasserkammer abstehen. 

Die Betonsaugrohre erhalten ausnahmslos unten einen Krümmer, 

sodaß die Ausflußrichtung horizontal oder nur schwach geneigt wird. 

Die Erweiterung des Betonsaugrohres soll bis zum Beginn des Krümmers 

so weit gediehen sein, als sie zur Erzielung des gewollten Saugrohr- 

gewinnes notwendig erscheint, da in der Krümmung auf eine Umsetzung 

von Geschwindigkeit in Gefälle nicht mehr gerechnet werden darf. Da 

die Unterwassersohle und damit das tiefste Fundament zumeist durch 

den tiefsten Punkt des Betonsaugrohres bestimmt ist, anderseits durch 

eine Verbreiterung des Saugrohres gewöhnlich an Beton gespart werden 

kann, so führt man den zuerst vielfach kreisförmigen Querschnitt nach 

und nach in den elliptischen oder rechteckigen mit horizontal liegender 

großer Achse über. Die Erweiterung kann am besten in der Weise 

vorgenommen werden, daß auf gleichen Längen die Geschwindigkeit oder 

die Geschwindigkeitshöhe um denselben Betrag abnimmt. Das horizontal 

liegende Stück des Saugrohres darf nur sehr kleine Länge haben; große, 

horizontale Saugrohre ergeben immer unverhältnismäßig große Verluste. 

Ausführungen von Betonsaugrohren siehe Taf. 5, 7, 8, 18, 28 und 30. 

Tb o m a n n , Wassertarbmen. n 
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C. Konstruktion der Laufradschaufeln. 

1, Schaufel sehr kleiner Breite. 

Um die Ausbildung des Francislaufrades in der heutigen Form zu 
erhalten, ist es notwendig, sich zunächst auf die Schaufel sehr kleiner 
Breite zu beschränken. 

Ein Wasserelement bewege sich, solange es sich im Laufrad 
befindet, in einer Ebene senkrecht zur Achse. Würden alle Wasser- 
teilchen in einem Kanalquerschnitt genau nach demselben Diagramm 
arbeiten, so müßten sich beim Ein- und Austritt aus dem Laufrad 
alle mit nach Richtung und Größe gleichen Geschwindigkeiten bewegen. 
Bei ruhendem oder wie bei Axialturbinen bewegtem Kanal wird 
dies dadurch zu erreichen gesucht, daß das letzte Element der Rück- 
schaufel bis zum letzten auf iVo senkrecht stehenden Kanalquerschnitt 

gerade ausgeführt wird.* Es übt 
dann das Laufrad auf die 
längs der Rückschaufel strömenden 
Wasserteilchen vom letzten Quer- 
schnitt ab keinen Druck mehr aus. 
Diese gleiche Bedingung sucht 
man auch bei den Radialturbinen 
zu erfüllen: es soll sich also auch 
hier von dem letzten Querschnitt der 
Schaufel an die absolute 
Geschwindigkeit eines 
längs der Rückschaufel 
strömenden Wasserteil- 
chens nicht mehr ändern. 
Der dieser Bedingung ent- 
sprechende relative Wasserweg ist aber hier 
keine Gerade mehr, sondern eine Kurve. Unter 
der Voraussetzung, daß die konstante Absolut- 
geschwindigkeit radial gerichtet ist, schließen 
die Tangenten dieser Kurve, wie aus den in 
Fig. 89 eingezeichneten Geschwindigkeitsdreiecken hervorgeht, mit den 
Kreisen um die Achse Winkel ß^ ein, deren trigonometrische Tangente 
sich umgekehrt proportional dem Radiu^ ändert; dies triflft nur zu für die 
archimedische Spirale. Sowie von der Bedingung radialer Richtung und 
konstanter Größe der Absolutgeschwindigkeit abgewichen wird, ändert 
sich auch die Natur der relativen Kurve. 

Es wäre also bei der Konstruktion wie folgt zu verfahren. Man 
zieht in der Zeichnungsebene senkrecht zur Achse den Kreis, auf dem 




Fig. 89. 



^ Siehe Schaufelung der Axialturbinen. 
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die Schaufelenden liegen sollen, trägt sich hier in den Teilungen die 
Richtung von Wi unter dem Winkel /?, aus dem Diagramm nach Fig. 90 
gegen den Kreis auf und konstruiert die an diese Gerade tangierende 
archimedische Spirale. 

Die Bestimmung der ^ 
Teilung geschieht nach den 
gleichen Grundsätzen wie 
bei der Axialturbine (vgl. 
S. 62). Auch die Schaufel- 
zahl kann nach einer ahn- 
hchen Faustregel gewählt 
werden wie dort: 

Ä = Co-V^mm + i, (34) ^'^- ^• 

wobei D als Mittel zwischen Ein- und Austrittsdurchmesser einzusetzen ist 
(ungefähr nach Punkt Ä in Fig. 95). 

Die Konstruktion der Spirale erscheint etwas weitläufig, insbesondere 
im Hinblick darauf, daß sie nur bei genau senkrechtem Austritt den ge- 
stellten Anforderungen genügt. Sie darf daher auch, wenn die Schaufel-, 
zahl und der Austrittsradius der Schaufelung nicht sehr klein sind, ohne 
Nachteil durch einen Kreisbogen ersetzt werden, dessen Mittelpunkt auf 
folgende Weise gefunden wird : 

Im Endpunkt der Strahlen unter dem Winkel /?j gegen den Umfang 
werden Lote errichtet. Der Schnittpunkt von zwei aufeinander folgenden 
Loten wird dann IVIittelpunkt des gesuchten, die Spirale ersetzenden 
Kreisbogens (Fig. 92, 93 und 94). 

Der so erhaltene Querschnitt weicht von dem genauen, mit Spiralen 
erhaltenen Wert kaum um 1 **/o ab. Das Verfahren ist daher für die 
meisten praktischen Fälle genau genug. 

Vom letzten Querschnitt des Kanales ab werden die Schaufeln ähn- 
lich und nach gleichen Grundsätzen, wie bei der Axialtürbine so bis zum 
Eintrittskreis mit dem Durchmesser Dt geführt, daß zwischen Tangente 
und erstem Schaufelelement der Winkel ßi entsteht. Es soll sich auch 
hier der Kanal zwar unter sanften Krümmungen, aber doch möglichst rasch 
nach außen hin erweitern. Die Schaufeln gleicher Stärke, Blechschaufeln, 
entstehen dann, indem die halbe Stärke auf beiden Seiten der schon ge- 
zeichneten Kurve aufgetragen wird. Bei Ausführung von Gußschaufeln 
greift mit Vorteil eine etwas andere Konstruktion Platz, die eine günstigere 
Wasserführung ergibt, als sie sich bei den nach obigem Verfahren her- 
gestellten Schaufelenden von konstanter Stärke (bei Gußschaufeln nicht 
unter 7 — 15 mm) einstellen würde. Es werden zwar wie zuvor im Abstand 
der Teilung die Strahlen unter dem Winkel ß^ aufgetragen (siehe Taf. 2 
Fig. 4 und 5), femer auf dem Kreisumfang von dem Anfangspunkt 
dieser Strahlen aus senkrecht zu ihnen die halbe unterste Schaufelstärke 
letwa 3 mm bei kleinen bis 7 mm bei großen Turbinen); dann aber läßt 
man die beiden Begrenzungsschaufeln in einem Punkt Ä' auf denx z^^^^^ 
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gezeichneten Strahl zusammenlaufen, sodaß ein Winkel von 5 — 10 ® 
entsteht. Als Rückschaufel wählt man wiederum einen Kreis, der eines- 
teils an die schon bestimmte Richtung tangiert, andernteils im letzten 
Querschnitt des Kanales parallel zu dem letzten Element der vorangehenden 
Schaufel aufhört. Der Älittelpunkt dieses Kreises wird analog wie vorhin 
gefunden, indem man einerseits auf dem letzten Element einer Rück- 
schaufel, anderseits bei der vorangehenden Schaufel auf dem letzten 
Element der Vor schaufei Lote errichtet und zum Schnitt bringt. Im 
übrigen wird die Schaufel nach gleichen Grundsätzen wie früher vollendet. 
Die größte Stärke der Schaufel muß auch hier aus Heratellungsrücksichten 
zu 12 — 35 mm angenommen werden. 

Die eben gezeigte Konstruktion hat den Vorteil, daß die Schaufeln 
am Ende verhältnismäßig schwach gehalten werden können, weil sie nachher 
rasch stärker werden. Die hinter ihnen sich bildenden toten Wasserräume 
fallen wesentlich kleiner aus, als bei parallel begrenzten Schaufelenden, 
wodurch dann die oben angegebene günstigere Wasserführung bedingt ist. 

Statt einer genau radialen kann nach vorstehendem auch ohne 
weiteres eine Konusturbine kleiner Breite konstruiert werden, 
d. h. ein Laufrad, in dem die Wasserteilchen sich auf Rotationskegel - 
flächen bewegen. Hier kann die Schaufelung nur in wahrer Größe auf- 
gezeichnet werden, wenn die Kegelfläche zuerst abgewickelt wird. Man 
denke sich also diese längs einer Erzeugenden aufgeschnitten und klappe 
sie in die Zeichnungsebene hinein, dann stellen sich die Kreise mit den 
Radien r, und r^ als solche mit den Radien r[ und r^ dar (s. Fig. 91 u. 93). 
Der Winkel, den eine Kurve auf der Kegelfläche mit einem der Kreise 
einschließt, bleibt auch in der Abwicklung gleich, ebenso verhält es sich 
mit Strecken, die auf Kreisen um die Achse oder auf Kegelerzeugenden 
liegen. In der Abwicklung müssen also insbesondere auch die Winkel ]9i 
und /?j erscheinen, wie sie durch das Diagramm vorgeschrieben sind. 
Man rechne sich also wiederum die Schaufelteilung am Austrittskreis aus 



U = 



^a 



und verfahre dann genau so, wie wenn anstatt der Abwicklung der Kegel- 
turbine ein Horizontalschnitt durch eine genau radiale Turbine vorliegen 
würde. Die nächste Aufgabe ist dann, den Grundriß der Schaufel aus 
Abwicklung und Aufriß zu konstruieren. Den letzteren denke man sich 
so entstanden, daß nicht die Schaufel auf eine Axialebene tatsächlich 
projiziert, sondern daß jede Erzeugende, die einen Punkt der Schaufel 
enthält, auf ihrem Kegel in die Aufrißebene hereingedreht werde. Der 
Aufriß einer Schaufelung auf einer Kegelfläche wird also einfach dar- 
gestellt durch ihre Erzeugende im Aufriß. 

Der Grundriß wird nun erhalten, indem man sich in Abwicklung 
und Aufriß die Schnittpunkte einer Schar von Axialebenen mit den 
Schaufelkurven sucht und diese dann in den Grundriß einträgt. Die 
Schar der Axialebenen wird am besten zunächst im Grundriß durch ihre 
radial verlaufenden Spuren angenommen. Diese schneiden aus dem 



hl ^ 
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Grrondriß des Austrittskreises Strecken ab, die, in die Abwicklung ein- 
getragen, die abgewickelten Schnittpunkte des Austrittskreises mit den 
Axialebenen darstellen und zugleich mit dem Mittelpunkt des abgewickelten 
Kreises zusammen die abge* 
wickelten Erzeugenden bestim- 
men, die von den Axialebenen 
aus der Kegelfläche heraus- 
geschnitten werden (s. Fig. 93). 
Sie schneiden die Schaufelkurve 
in Punkten ABC. Der Ab- 
stand beispielsweise vom Aus- 
trittskreis bis zu B bleibt im 
Aufriß in Fig. 91 gleich; es ist 
also PB von der Abwicklung 
in den Aufriß als P'' JB'' zu 
übertragen. Der Grundriß des 

Fig. 92. 






Fig. 93. 




\ 



Fig. 91. 



Fig. 94. 



Punktes B muß einerseits auf der Spur der ihn herausschneidenden Ebene, 
anderseits auf einem Kreis mit dem Radius von B" bis zur Achse liegen. 
B' wird demnach erhalten, indem B" heruntergelotet und um d^^^ Mittel- 
punkt des Grundrisses auf die entsprechende Spur zurückge^^ J^t vritd. 



j t * 



/ 
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So erhält man von einer in der Abwicklung bekannten Schaufelkurre 
beliebige Funkte in Auf- und Grundriß und damit in der sie verbindenden 
Kurve den Grundriß der Schaufelkurve. 

Da von der Schaufel insbesondere der Austritt von Wichtigkeit ist, 
so konstruiert man gerne im Grundriß auch die Austrittstangente der 
Schaufelkurve. Zu diesem Zwecke projiziert man sich einfach das Dreieck 
EDO (s. Fig. 90) aus dem Diagramm, indem man beachtet, daß OD 
im Grundriß Tangente an den Kreis des betreffenden Austrittspunktes 
wird und seine Größe beibehält; OE liegt in Wirklichkeit in einer Axial- 
ebene, fällt daher mit der Kegelerzeugenden im Aufriß zusammen und 
behält auf dieser seine wahre Größe. Wird also O^'E" = OE vom Aufriß 
in den Grundriß auf die im Punkt & der Strecke O' D' = OD errichtete 
Senkrechte herunter projiziert, so kann das Dreieck JE' D' (y geschlossen 
werden, womit auch in der Linie E' D^ die Tangente an die Schaufel- 
kurve bestimmt ist. Man kann diese Konstruktion sogar dazu benützen, 
die Abwicklungen entbehrlich zu machen, indem man sich sagt, daß auch 
die Grundrisse der als angenäherte Spiralen gezeichneten Schaufelenden 
wiederum angenäherte Spiralen werden, sodaß man mit Hülfe des vorhin 
gefundenen Winkels O'D'E' genau so konstruieren kann, wie wenn der 
Grundriß einen Schnitt durch eine radiale Turbine darstellen würde, in 
dem die Schaufeln unter dem Winkel E' D' O' anschließen. 

In den meisten Fällen liegen bei außen beaufschlagten Turbinen 
die Wasserwege nicht auf Kegelflächen, sondern auf ßotationsflächen mit 
gekrümmten Meridiankurven, die beim Eintritt genau oder annähernd 
horizontal beginnen und früher oder später parallel zur Achse endigen. 
Diese Rotationsflächen lassen sich nicht mehr abwickeln, die Schaufeln 
sich also nicht mehr als ebene Gebilde in wahrer Gestalt darstellen. Will 
man die Schaufel in diesem Fall doch zeichnerisch bestimmen, so bleibt 
nichts anderes übrig, als den untern Teil der Schaufel durch eine mög- 
lichst kongruente Figur zu ersetzen, die aber auf einer abwickelbaren 
Rotationsfläche gelegen sein muß. Als solche wählt man zweckmäßig 
die durch die Tangente an den Anfriß des Wasserweges als Erzeugende 
bestimmte Kegelfläche, die dann die Rotationsfläche des wahren Wasser- 
weges solange genügend genau zu ersetzen vermag, als sich ihre Tangente 
nicht zu weit von der Meridiankurve der letztem entfernt. Im obern 
Teil der Schaufel wird, wenn der Wasserweg im Aufriß annähernd 
horizontal beginnt, was mit Ausnahme der stark erweiterten Schnell- 
läufer immer zutrifft, die Rotationsfläche am besten durch eine horizontale, 
sie tangierende Ebene ersetzt. Diese beiden Ersatzflächen (Kegelfläche 
und Ebene) genügen zumeist, um die Schaufelung befriedigend genau 
zeichnen zu können. Der Ersatz von Punkten auf der Rotationsfläche 
durch solche auf der Kegelfläche geschieht am besten, indem man die 
Schaufelkurven so auf den Kegel abgewickelt denkt, daß sie ihre wahre 
Länge vom Anfangspunkt an beibehalten. Es entsprechen sich also im 
Aufriß Punkte auf der Kegelerzeugenden und dem Wasserweg, die vom 
gemeinsamen Austrittspunkt einerseits auf der Kegelerzeugenden, ander- 
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seits längs der Wasserwegkurve gemessen gleich weit entfernt sind; 
analog verhält es sich mit dem Ersatz der Rotationsfläche durch die 
Ebene. Kegel bezw. Ebene werden am besten je bis zu einem Punkt 
des Meridians benützt, der sich ungefähr gleich genau auf der Ebene, 
wie auf der Kegelfläche darstellt. Die Schaufelkonstruktion wird nun 
genau so begonnen, wie bei der Konusturbine. Die Aufzeichnung von 
Auf- und Grundriß geschieht in derselben Weise wie dort, mit der Aus- 
nahme, daß die Punkte des Grundrisses nicht durch Herunterloten von 
Punkten auf der Kegelerzeugenden, sondern von den ihnen entsprechenden 
auf der Meridianlinie erhalten werden. Der obere Teil der Schaufel 
wird am besten statt in der Abwicklung im Grundriß angenommen, 
s. Fig. 91 und 94. 



2. Die Schaufel normaler Breite, Druckverteilnng längs der Eintrittskante 

und Ausbildang der Schaufel beim Eintritt 

Im vorigen Abschnitt wurde die Konstruktion von im Axialschnitt 
gekrümmten Kanälen erläutert, bei denen aber die Breitenausdehnung 
noch so klein vorausgesetzt war, daß in der Breitenrichtung überall 
gleiche Verhältnisse angenommen werden durften. Dies gilt natürlich 
nur in sehr engen Grenzen genügend genau. Sobald die Breite größer 
wird, der Axialschnitt im Verhältnis zur Breite stärkere Krümmungen 
aufweist und die Austrittskante eine größere radiale Ausdehnung hat, 
müssen die Verhältnisse der verschiedenen Wasserfaden getrennt unter- 
sucht werden. 

Denkt man sich zunächst das Laufrad zusammengesetzt aus einzelnen 
durch unendlich dünne Wände getrennten Teilrädem , so können diese 
wie im vorigen Abschnitt gezeigt behandelt werden, wenn ihre Verhält- 
nisse im Spalt bekannt sind. 

Sie sollen zu diesem Zweck so konstruiert werden, daß der Spalt- 
druck überall derselbe ist, sodaß unter Annahme eines konstanten 
Winkels «o und' stoßfreien Eintrittes für die einzelnen Teilturbinen die 
Gleichungen gelten ^^ _ ^,, _^ ^,, _^ ^. _ „j 

w','^ = iCj'" + Cf" + «i'* — «J 



wobei nach Voraussetzung 



-'« -"» /."'9 



/ 



sein soll, sodaß für zwei relative Austrittsgeschwindigkeiten beliebiger 
Wasserwege die Beziehung gilt 

w? = <' + u^^ — wi" . (35) 

Ist also die relative Austrittsgeschwindigkeit auf irgend ^i a^ Punkt 
der Austrittskante bekannt, so bestimmt sie sich für b^\: .^a wvi^^^ 
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Punkte nach der vorstehenden Gleichung. Diese letztere hat die gleiche 
Form wie Gleichung (15); sie kann daher auch in gleicher Weise unter 
Benützung zweier rechtwinkliger Dreiecke graphisch konstruiert werden. 

Denkt man sich die Zwischenwände im Laufrad weg, so entsteht 
die normale Francisturbine, die unter ähnlichen Bedingungen arbeitet, 
wie die aus verschiedenen Teilturbinen entstandene. Einen Unterschied 
im Verhalten des Wassers der Turbine mit gegenüber derjenigen ohne 
Zwischenwände veranlassen nur die in den Axialebenen wirkenden Zentral- 
beschleunigungen. Da in der Projektion auf eine Axialebene jeder Wasser- 
faden gekrümmt ist, so nimmt bei der normalen Francisturbine der Druck 
längs einer Linie, die in der Turbine mit Zwischenwänden Querschnitte 
gleichen mittleren Druckes verbindet, von unten nach oben zu, insbesondere 
also auch längs der Eintrittskante. Dieser Druckunterschied wird natur- 
gemäß um so größer, je größer die radiale Geschwindigkeit c»,, je schärfer 
die Krümmung im Axialschnitt und je größer die Breite der Turbine 
ausfällt; der Druckverlauf ist aber nur schwer genau zu bestimmen, da 
er unter anderem auch von der Form der Schaufel abhängt. Einen An- 
fang zur allgemeinen Lösung der Aufgabe hat Präsil in seiner Abhand- 
lung über die „Bewegung des Wassers in Rotationshohlräumen" (Schweiz. 
Bauzeitung 1903 u. f.) gegeben.* Die Wirkung der ungleichen Druck- 
verteilung längs einer Zylindererzeugenden im Spalt äußert sich in einer 
Vergrößerung der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit von oben nach unten. 
Die Wasserfäden liegen daher schon im Leitrad, genau genommen, nicht 
mehr in einer Ebene , sondern auf Rotationsflächen (s. Taf. 1 Fig. 2). 
Die Eintrittsdreiecke ändern sich ungefähr nach Taf. 1 Fig. 1, wobei 
die Richtung der mittlem relativen Eintrittsgeschwindigkeit ungefähr der- 
jenigen bei einem Laufrad mit Zwischenwänden entsprechen würde. Wie 
sich die Verhältnisse am Austritt gegenüber dem Laufrad mit Zwischen- 
wänden gestalten, hängt wesentlich von der Lage der Austrittskante ab. 
Wird das Wasserteilchen in der Axialebene, nachdem es die Schaufel 
verlassen hat, nicht mehr stark abgelenkt, so wird sich die Austritts- 
geschwindigkeit gegenüber dem Laufrad mit Zwischenwänden oben und 
innen eher vergrößern, unten und außen eher verkleinern. Doch sind 
auch über diese Verhältnisse genaue Angaben noch nicht möglich. 

Um die eben besprochenen Verhältnisse doch wenigstens der Größen- 
ordnung nach übersehen zu können, sei in Fig. 95 an der Eintrittskante 
ein Wasserelement mit der Grundfläche 1 und der axialen Höhe dx heraus- 
geschnitten. 

Es bewege sich bei einem Gefälle H in der axialen Projektion auf 
einer Kurve mit dem Krümmungsradius q und der Geschwindigkeit c^ ]^^ ff H 
einwärts; dann unterliegt es einer von oben nach unten gerichteten Be- 
schleunigung von der Größe ^ 



* Nach Vollendung dieses Abschnittes erscliienen dann weitere Ausführungen 
von Lorenz (Zeitschr. für d. ges. Turbinenwesen 1905 und in Buchform 1906), 
sowie von Präsil (Schweiz. Bauzeit. 1906,11). 
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die ihr entsprechende Elementarkraft auf die Grundfläche 1 ist 



_^^ ^-r Cm^9^ 



dp ^dx 



= 2yK 



'm 



dx . 



9 Q ' e 

Diese Änderung des spezifischen Druckes entspricht einer solchen 
des Spaltüberdruckes (^ ff von d(f^H, also ist 



Mit 
wird 






2 " 



Q 



dx. 



cj, = (^ sin' ao = (i — (4 — 4) sin* «o 



dcj = — d(i = 2 sin* «o • 



(^-4-4) 



^'do;. 



Diese Gleichung ist integrierbar, wenn q in Funktion von x bekannt ist. 
Der Einfachheit halber sei 
hier ein linearer Zusammen- 
hang von Q und x angenom- 
men, was für unsere Unter- 
sachungen genügend genau 
erscheint. Es ist dann, 
wenn mit q^ der Badius am 
untern, mit Qo der Badius ^'' "" . , 

am obem Boden bezeichnet ^ I 

wird, 

und für 



•^^ ' 



-^:. 







a 



Fig. 95. 



In obige Gleichung den Wert für q eingesetzt, ergibt 



dcl = — ^ sin' Co 



dcS 



sin' Oo • 

a 



—5 — dx 



In (i = sin' Uo In {ax-\- Qu)-{- K. 

Zar Konstantenbestimmung sei Cq beispielsweise unten als bekannt voraus- 
gesetzt. Es ist dann 

In cl„ = sin' Oo In ß„ + -ST 

und den hieraus berechneten Wert von K eingesetzt 



In 4-= ' 



'Ou 



a 



sin' tto In — ^ — 



2^ 

_f-L = ( ^" \^ 

c§,7 \ax+ ^J 



sin'cco 



'm 



'OT. 
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und daraus 



sin* «Q 






Qu)x + Q 



uKI 



9o—9t 



nn^OQ 



ein* Oq 



J2 



= l — <L — c< 



w 



"0 • 



(36) 



Unter Berücksichtigung dieser Ergebnisse ist die Schaufel auf 
Tafel 1 konstruiert. Die Winkel ß^ sind dort den durch die ver- 
schiedene Größe von Cq erhaltenen Winkeln ß^ gleichgemacht worden, und 
zwar nicht für volle, sondern, wie es immer vorteilhaft ist, für eine 
Wassermenge, bei welcher der mittlere Winkel a^ etwas kleiner als 90 ^ 
wird. In der Mittelfigur sind die Größen Co und c\ von der Eintrittskante 
aus abgetragen, c,, hat bei der untersuchten Wassermenge die Grenz- 
werte 0,19 und 0,207, ß^ zeigt einen Unterschied von 15,5 ^. Bei der 
Einsetzung der Größen q^ und ßo ist zu beachten, daß vor dem Laufrad 
Q unendlich groß wird; man wählt daher zweckmäßig Mittelwerte, die 
in dem oben erwähnten Beispiel angenommen wurden zu 

Q^ = 50 mm , Po = 600 mmr 

bei einer Breite ho von 240 mm. 



Außer durch die eben angegebene Konstruktion kann man dem 
Einfluß der Zentralbeschleunigungen im Axialschnitt auch dadurch einiger- 
maßen Rechnung tragen, daß die Schaufeln entweder wie in Fig, 96 auf 





Fig. 96. 



Fig. 97. 



dem Eintrittszylinder so schief gestellt werden, daß der Druck längs der 
Eintrittskante ungefähr konstant bleibt, oder es wird die Kante, wie in 
Fig. 97 gezeigt, im Axialschnitt schief gewählt (gewöhnlich ungefähr 6 — 10 ® 
von der Vertikalen abweichend), sodaß man, ohne Eintrittsstoß befürchten 
zu müssen, die Schaufel überall mit dem gleichen Winkel ß^ beginnen lassen 
kann. In dem Maße nämlich, wie sich beim Durchfließen eines größeren 
Spaltes mit kleiner werdendem Radius der Druck vermindert, vergrößert 
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'^fo ^/^ 




Fig. 98. 



unten 



sich auch die tangentielle Komponente Cw der Eintrittsgeschwindigkeit 
(s. Seite 91 u. f.) ; gleichzeitig yermindert sich mit dem Badius die Um- 
fangsgeschwindigkeit, Bodaß, wie Fig. 98 zeigt, in der Tat sehr rasch 
oben an der Eintrittskante 
derselbe Winkel /}| ange- 
nommen werden darf wie 
nnten. Statt die Eintritts- 
kante der Schaufel in der 
eben gezeigten Weise zu- 
rfickzuschneiden, kann man 
sie zwar parallel zur Achse 

annehmen, aber dafür die Schaufel oben ein Stück weit entsprechend 
einem nach Gleichung (36) erhaltenen Eintrittsdreieck so fähren, daß sie 

dem Wasser keine oder nur wenig Energie entzieht (c„ = c^o ") > i^a^^n 

gelangt auf diese Weise zu Schaufelungen, wie sie Taf. 1 Fig. 3 zeigt. 

Es muß übrigens darauf hingewiesen werden, daß man diese Ver- 
hältnisse bei Anwendung moderner Regulierungen in ihrer Bedeutung 
nicht überschätzen darf. Der Winkel /}o ändert sich nämlich so wie so 
mit jeder Einstellung der Regulierung, sodaß man ihn doch nicht über 
ein größeres Gebiet der Beaufschlagung so halten kann, daß der Eintritt 
ohne Stoß erfolgt. Ist bei der Schaufelung den verschiedenen Drücken 
im Spalt nicht oder nur unvollständig Rechnung getragen worden, so 
arbeitet die Schaufel einfach nicht auf der ganzen Eintrittskante gleich- 
zeitig stoßfrei, sondern oben bei einer kleinem Beaufschlagung als unten. 

Bei der Unsicherheit über die größere oder kleinere Veränderung 
der Austrittsverhältnisse bei Weglassung der Zwischenwände im Laufrad 
sollen im weiteren beim Austritt dieselben Beziehungen als zutreffend 
angesehen werden, die sich für ein Laufrad mit Zwischenwänden ergaben. 
Die Eintrittswinkel können dann nach einer der vorstehend genannten 
Methoden korrigiert werden. 



3. Wahl der Anstrittswinkel. 

Fallen die Zwischenwände weg, so müssen die Teilschaufeln natür- 
lich stetig in einander übergehen. Die Erfüllung dieser Bedingung kann 
weder nach den Abwicklungen, noch nach dem Verlauf der Wasserwege 
in Grand- und Aufriß genau beurteilt werden. Es ist vielmehr notwendig, 
die Schaufel durch einige Ebenen zu schneiden und nachzusehen, ob die 
Schnittkurven überall stetig sind. Am bequemsten zum Schnitt erweisen 
sich zwei Ebenenbündel, das eine von Axialebenen gebildet, das andere 
von [Ebenen senkrecht zur Achse. Das letztere gibt dann zugleich für 
den Modellschreiner die nötigea Anhaltspunkte zur Herstellung des 
Schaufelklotzes,* s. Taf. 2 und weiter Seite 115 u. f. 

* Das Verfahren wurde zuerst von Eankelwitz und Pf^y^ o^ig^^*^^^' 
mm erstenmal veröffentlicht von Speidel und Wagenbach ^^•^ac\VX. ^- ^* 
i Inir. 1900. ' <eV^^'' 
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Damit beide Ebenenscharen stetige Kurven aus der Schaufel heraus- 
schneiden können, dürfen die Winkel ß^ der einzelnen Wasserfaden nicht 
ganz beliebig angenommen werden. Wie schon früher erwähnt, ist die 
günstigste Eichtung für die absolute Austrittsgeschwindigkeit diejenige 
senkrecht zum Umfang. Es wäre also liydraulisch am günstigsten, wenn 
die absolute Austrittsgeschwindigkeit in jedem Punkt der Austrittskante 
gleiche Größe und axiale Bichtung hätte. 

Um diese Bedingungen zu erfüllen, müßten die Sichtungen der 
Belativgeschwindigkeiten Wt durch einen Funkt des Lotes im Ursprung 
des Diagrammes gehen. Eine solche Anordnung der Winkel würde aber 
kleine Kanalweiten auf kleinen, große Weiten auf großen Durchmessern 
ergeben. 

Wenn auch eine konstante Kanalweite längs der Austrittskante 
keine ausschlaggebende Bedeutung hat, so wird sie doch mit Bücksicht 




Fig. 99. 



auf etwa ins Laufrad gelangende Fremdkörper zumeist angestrebt. Um 
dies zu erreichen, muß der Schnittpunkt aJler Belativgeschwindigkeiten 
etwas nach rechts gerückt werden, fast bis zum Fußpunkt des Lotes vom 
Ursprung des Diagrammes auf die mittlere Austrittsgeschwindigkeit 
(siehe Fig. 99). Diese Lage des Schnittpunktes bringt zugleich den 
Vorteil, daß unten und außen kleine, innen und oben große Winkel ß^ 
entstehen, wodurch es möglich ist, die Schaufelentwickelung in der 
Umfangsrichtung unten groß, oben klein zu halten, sodaß die Austritts- 
kante leicht in eine Ebene gelegt werden kann oder nur wenig zurück- 
geschnitten werden muß. Zugleich kann dann gut eine Korrektur der 
Eintrittswinkel ßi mit Bücksicht auf verschieden großen Spaltdruck Platz 
greifen. 

Eine weitere ähnliche Methode, um gute Schaufelwinkel zu erhalten, 
besteht darin, daß auf der Bichtung der mittleren Belativgesch windigkeit 
die Größe ihrer Umfangsgeschwindigkeit abgetragen, durch den so er- 
haltenen Funkt aus dem Ursprung des Diagrammes der Kreis geschlagen 
und die Bichtung einer beliebigen Belativgeschwindigkeit durch einen 
Punkt dieses Kreises durchgezogen wird, den man als Schnitt eines zweiten 
Kreises mit der entsprechenden Umfangsgeschwindigkeit als Badius und 
ihrem Endpunkt als Mittelpunkt erhält (s. Fig. 100). Unter den beim 
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Laufrad mit Zwischenwänden gemachten Voraussetzungen wird, wie aus 
der dort gefundenen Gleichung 



tvi' 



= WT 4» «s* 



iC 



hervorgeht, die Relativgeschwindigkeit auf der ganzen Austrittskante, 
gleich der Umfangsgeschwindigkeit, wenn dies für einen einzigen Punkt 
zutrifft. Es wird daher bei der vorstehenden Konstruktion der relativen 
Richtungen die absolute Austrittsgeschwindigkeit der Größe, wenn auch 
nicht der Richtung nach konstant, wenn die relative Austrittsgeschwindig- 
keit gleich der Umfangsgeschwindigkeit wird. 

Es sind selbstredend andere als die angegebenen Methoden zur 
Bestimmung der Winkel /J, noch sehr wohl möglich ; ein geübter Konstruk- 
teur wird sich überhaupt nicht streng an sie halten, sondern wenn not- 




Fig. 100. 



wendig (besonders in den untern Punkten der Austrittskante) die Richtung 
von \c^ nach Bedarf ändern. 

!Nach Wahl der Winkel jSg kann jetzt zur Konstruktion der Schaufel 
geschritten werden. 



D. Neukonstruktion eines Laufrades. 

1. Das Lanfrad normaler Breite. 

Im vorigen Abschnitt wurden allgemeine Gesichtspunkte zur Kon- 
struktion einer Schaufel aufgestellt. Es ist nun im weiteren notwendig, 
diese in Beziehung zu Gefälle, Wassermenge und Umdrehungszahl zu 
bringen, mit denen die Schaufel arbeiten soll. Dazu seien die wesent- 
lichsteii Größen des Diagrammes bekannt. Da die Wahl der Austritts- 
wie der Eintrittsverhältnisse im Diagramm hauptsächlich von der Art 
der Regulierung abhängt, so muß bezüglich der einzelnen Annahmen auf 
den betreffenden Abschnitt, Seite 132 u. f., verwiesen werden. 

Denkt man sich zunächst einige Wasserwege in cl^v Axistlprojektion 
(.•ekaimt (Taf. 1 Fig. 2), so darf, wenn diese einand^v. ^ypti^g^^^ ^^^^ 
"liegen, die Austrittsgeschwindigkeit auf der Austrittslc^>. rtij<\S^^^^ '^^^ 



(37) 
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benachbarten Wasserwegen als konstant angesehen werden. Die durch- 
gehende Wassermenge ist dann beispielsweise zwischen A^ und B^ 

zwischen h und c 

• • ■ • ■ « • 

und im ganzen 

je als Älittelwerte zwischen zwei aufeinander folgenden Wasserfäden zu 
nehmen sind, während hnm senkrecht zu diesen letztem gemessen werden 
muß (s. Taf. 1 Fig. 2). Wenn das Wasser nach dem Austritt aus der 
Schaufel seine Geschwindigkeit entsprechend der vergrößerten Fläche im 
Verhältnis von , a 

verkleinert hat und von da an mit gleicher Geschwindigkeit weiter fließt, 

bis seine Wasserfäden in der Axialprojektion vollständig axial gerichtet 

sind, so muß ihm dort eine Kreisfläche zur Verfugung stehen von der 

Größe ^ 

F. = -^Dl = -1^^- , (39) 

wobei nach vorigem c, dem Mittelwert von 






2 



entspricht. 

Ist man also über die Austrittsverhältnisse im Diagramm und die 
Schaufel Verengung im klaren, so kann die Saugrohrgeschwindigkeit c, be- 
stimmt werden und damit auch der Durchmesser Dg. Da der letztere 
eine wichtige Konstruktionsgröße bedeutet, so \vird bei der Neukonstruk- 
tion eines Laufrades gewöhnlich umgekehrt verfahren, d. h, man wählt 
sich zuerst die mittlere axiale Saugrohrgeschwindigkeit c,, rechnet sich 
damit den Durchmesser D, aus und nimmt dann für einen mittlem Aus- 
trittspunkt (etwa den Schwerpunkt einer Kanalaustrittsfläche) c^,^ an, 
indem man im Ausdruck 

H ^2 

den letzten Faktor ähnlich wie bei der Axialturbine zunächst schätzt auf 
1,07 bis 1,3 für große bezw. kleine Turbinen. Wenn sich hinter den 
Schaufelenden keine Luftsäcke bilden, wie man dies bei gut ausge- 
bildetem, nicht zu langem Saugrohr erwarten darf, so kann in 

den Gleichungen (37), (38) und (40) für — ^ auch genügend genau 
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1 gesetzt werden, c« wird bei verhältnismäßig schmalen Turbinen 
zu ungefähr 0,12 bis 0,22, bei breiten Turbinen (kleines Gefälle, große 
Wassermenge und hohe Umdrehungszahl) zu 0,22 bis 0,28 gewählt. Diese 
Werte sind aber nicht als die höchst vorkommenden zu betrachten, 
sondern nur als Mittelwerte ; am innersten Punkt der Austrittskante kann 
Cm^ auch anwachsen bis auf 0,3, ja 0,35. c\ würde bei den oben ange- 
führten Werten bei schmalen Turbinen 0,015 bis 0,05, bei breiten Tur- 
binen 0,05 bis 0,08 werden. An einzelnen Punkten der Austrittskante kann 
€^3 dabei bis zu 0,12 und mehr ansteigen. Die obem Größen sollen 
allerdings nur dann vorkommen, wenn ein gut ausgebildetes Saugrohr 
Gewähr dafür bietet, daß nicht das ganze 0^3 als Verlust zu betrachten 
ist (s. Abschn. über das Saugrohr, Seite 94). Sinkt die Wassermenge 
von ihrem Größtwert an, so vermindern sich auch cj und c^g sehr rasch und 
dies ist auch der Grund dafür, daß in Turbinen, die ihren günstigsten 
Wirkungsgrad für eine kleinere als die volle Wassermenge ergeben sollen, 
bei dieser letzteren c, und c^ die angegebenen Höchstwerte erreichen dürfen. 
Der äußere Durchmesser Di wird bestimmt entweder durch 
die verlangte Umdrehungszahl und die dem Diagramm zu Grunde ge- 
legte Umfangsgeschwindigkeit, oder, sofern man durch nichts anderes 
gebunden ist, durch die Forderung möglichst hohen Wirkungsgrades und 
gleichzeitig bequemer konstruktiver Anordnung; man wählt in diesem 
Fall Z>i etwas größer als D, und zwar um ungefähr 50 mm bei kleinen, 
bis 100 mm bei großen Turbinen (siehe Abschnitt über Widerstände und 
Wirkungsgrad Seite 47 und 48). Soll Dj mit Rücksicht auf Umfangs- 
geschwindigkeit und Umdrehungszahl festgelegt werden, so geschieht dies 

durch die Gleichungen . 

B, = ^l^iliJL (41) 

Wi = r-^=- . (41 a) 

Hl ist dabei entweder durch das Diagramm gegeben, oder es wird passend 
gewählt zwischen den Werten 

u, = 0,58 bis 0,75 , 

bei normalen Ausführungen zwischen 

u, = 0,63 bis 0,68 . 

Wie schon bei den Axialturbinen hervorgehoben, empfiehlt es sich, 
die so erhaltenen Durchmesser mit Rücksicht auf eine begrenzte Anzahl 
von IVfodellen bis auf bestimmte runde Zahlen ab- oder aufzurunden; 
"selbstredend muß dann das Ui aus Gleichung (41a) nochmals ausgerechnet 
und so ins Diagramm eingeführt werden. Die Abstufung der Durchmesser 

heträgt zweckmäßig ungefähr - -, oder 50 mm bei kleinen ^^^ ^^0 bis 

150 mm bei größeren Turbinen. 

Sind nun Saugrohr- und Eintrittsdurchmesser b^V* vvt, so handelt 
-s sich zunächst darum, das Diagramm zu bestimmen V\a Av^ ^^^alW- 
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geschwindigkeiten an der Austrittskante durch die Gleichung (35) zu- 
sammenhängen, so kann man nur eine davon beliebig wählen. Um das 
Diagramm zu erhalten, das am genauesten die mittlere Saugrohrgeschwin- 
digkeit Cg erzeugt, empfiehlt es sich, als Dj einen Wert von ungefähr 
^k D» zu wählen. Nur bei kleinen Saugrohren ist der Wert 1 . D, vor- 
zuziehen. Das entsprechende w, wird dann 



ferner 



CtMA C. 



"^ *^2-^2 



währenddessen Cu^ bezw. a^ je nach der Regulierung gewählt wird (siehe 

Seite 132 u. f.). - — ^-r- schätzt man wie oben angegeben. 

h — ^2 

Vom Eintrittsdiagramm ist bestimmt 

^1*0 — ^0 cos Oo — ~~2u~ "^ ~u~ ^"* ' 

Der Winkel «o schwankt je nach der Regulierung zwischen 10^ und 30*; 
nähere Angaben sind in dem betreffenden Abschnitt zu finden. Durch 
die Wahl des Winkels Oo ist dann auch die Richtung von iv^ bestimmt, 
wenn man sich darüber klar ist, ob und eine wie große horizontale 
Stoßgeschwindigkeit zugelassen werden soll (siehe Abschnitt über Regu- 
lierung). 

Aus Cmo> das jetzt aus dem Diagramm abgestochen werden kann, 
ergibt sich die Eintrittsbreite zu 



fto = 



Q 



^^1 Cmo'^ ^9 






Das Produkt * * 



'o— ^0 h — ^1 
kann fast ausnahmslos gleich 1 gesetzt werden, da bei den Francis- 
turbinen die Verengung durch die Leitschaufeln bei richtiger Konstruk- 
tion der letzteren im Spalt nicht mehr bemerkbar sein soll' und die 
Laufradschaufeln zufolge ihrer Zuschärfung ebenfalls nicht oder nur sehr 
wenig verengen, sodaß in den meisten Fällen gesetzt werden darf 

6o = -, . (42) 

Nachdem so nebst Dg und Di auch 6o bekannt ist, kann die Axial- 
projektion der Schaufel vollendet werden, indem zunächst die obere Be- 
grenzung (s. Taf. 1 und 2) vom oberen Endpunkt der Breite 6o aus 
als eine sanft geschwungene Kurve angenommen wird, die entweder die 
Achse oder eine im Abstand des Wellenradius dazu gezogene Parallele 
tangiert. Die untere Begrenzung läßt sich als Verbindungskurve 
zwischen dem unteren Endpunkt der Breite bo und der Saugrohrerzeugenden 
als Tangente ziehen. Auch hier ist auf möglichst stetigen Übergang zu 
sehen (Taf. 1 und 2). 
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Bei Turbinen geringer Breite ist darauf zu achten, daß die beiden 
Begrenzungskurven des Axialschnittes unmittelbar vor und nach der Aus- 
trittskante so gezogen werden, daß die mittlere Meridiangeschwindigkeit 
oder mit andern Worten das Produkt 6, . Dj, konstant ist, wobei l^ senk- 
recht zu den Wasserwegen (s. Taf. 1 Fig. 2) und D, als Durchmesser 
des Mittelpunktes von hx abgemessen wird. 

Als nächstes Element muß die Austrittskante bestimmt werden. 
Dazu trägt man sich auf der äußern Begrenzungskurve der Schaufel von 
der Eintrittskante aus eine Länge von 

5 bis 7 Co i D, (Dl in mm) 

auf und erhält in deren Endpunkt den Anfang der Austrittskante. Von 
da an soll diese möglichst rechtwinklig zu den Wasserwegen so bis zur 
obern Begrenzung geführt werden, daß sie auch hier mit nicht zu spitzem 
Winkel anschließt, aber doch auch so, daß die oberste Schaufelentwick- 
lung gegenüber der untern nicht zu lang wird. 

Bei schmalen Turbinen lassen sich nun ohne weiteres die End- 
schaufelungen verzeichnen (s. S. 99 u. f.) und sie genügen, wenigstens bei 



^, u^ 




Fig. 101. 



Gußschaufeln, auch zur Herstellung der Modelle. Bei Turbinen größerer 
Breite sind jedoch noch solche eines oder mehrerer zwischenlie^ender 
Wasserfäöen notwendig. Diese letzteren lassen sich bei einiger Übung 
genügend genau nach Gefühl eintragen. Der weniger geübte Konstruk- 
teur wird sich vorher zweckmäßig folgende Anhaltspunkte heraussuchen. 
Hat man ein mittleres Diagramm gewählt und ebenso die Art und Weise, 
wie die Winkel j9s zusammenhängen sollen (s. S. 107 u. f.), so kann, mit den 
Bezeichnungen in Taf. 1 Eig. 2, zunächst das Austrittsdreieck für den 
Ponkt A<i und sodann für einen weitern Punkt B^ konstruiert werden 
(s. Pig- 101). Mit ihrer Hülfe wird nach Gleichung (37) die Wassermenge 
bestimmt, die zwischen A^ und B^ durchströmt. Da femer im Dia- 
gramm Cp,^ bekannt ist, so läßt sich auch die Eintrittsbreite bestimmen, 
die der Wassermenge zwischen A^ und JBg entspricht, sodaß man in JBi 
einen zweiten Punkt des Wasserweges durch B^ erhält 



A,B,=b, 



Q 



Tliomann, WaBsertnrbinen. r> 
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Eine Tangente dieses selben Wasserweges wird erhalten, wenn man sich 
den Saugrohrdurchmesser bestimmt, durch den die vorerwähnte Wasser- 
menge durchgeht. Die Lösung liefert, wie ohne weiteres einzusehen, die 
Gleichung: 




n 



^'**3a • ^*^Sb 



i^gH. 



Durch die drei Elemente Bi, B^ und die vorhin gefundene Tangente 
ist der gesuchte Wasserweg dann so genau bestimmt, daß seine Neigung 
in Bt als ausreichend sicher angesehen werden kann. Ähnlich wird mit 
weiteren Wasserwegen verfahren. Ein nicht zu großer Fehler in der An- 
nahme der Wasserwege hat übrigens auf das Endergebnis der Konstruk- 
tion keinen praktisch merkbaren Einfluß. 

An die Wasserwege werden nun entweder in ihrem Schnittpunkt mit 
der Austrittskante oder etwas mehr der Eintrittskante zu Tangenten gelegt, 
die als Erzeugende die Ergänzungskegel bestimmen. Diese werden, wie auf 
Seite 101 u. f. gezeigt, abgewickelt und zur Aufzeichnung der Schaufelkurven 
benutzt. Man nehme schon hier Rücksicht darauf, daß eine durchaus stetige 
Fläche möglich sein muß, die alle Wasserwege umfaßt. Die Schaufel- 
krümmungen sollen also von einer Abwicklung bis zur nächsten ähnlich 
verlaufen. 

Bis dahin wurden Ein- und Austrittskante nur im Aufriß ange- 
nommen, beide sind jetzt noch räumlich festzulegen. Für den Konstruk- 
teur und den Former erscheint es am bequemsten, wenn die Austritts- 
kante ganz in eine Axialebene gelegt werden kann; das gleiche ist zu 
sagen für die Eintrittskante. Es müssen in diesem Fall im Grundriß 
die Anfangs- und die Endpunkte aller Wasserwege je auf der gleichen 
Geraden durch den Mittelpunkt gelegen sein. Werden die ihnen ent- 
sprechenden Erzeugenden in die verschiedenen Abwicklungen eingetragen, 
so gilt auch hier das gleiche; es müssen alle Schaufelkurven zwischen 
den Abwicklungen von Erzeugenden verlaufen, welche durch die zwei, 
die Eintritts- bezw. die Austrittskante enthaltenden Ebenen heraus- 
geschnitten werden. Dies ergibt in jeder Abwicklung einen ganz be- 
stimmten Eintrittspunkt, wenn der Endpunkt der Schaufel gewählt ist 
(s. Taf. 1 und 2). Oft erscheint es nicht gut möglich, diese Bedingung 
einzuhalten, weil man ohne Preisgabe eines gut geformten Kanales zu- 
meist die obere Schaufel nicht genügend verkürzen, die untere nicht 
genügend verlängern kann. Soll die Bedingung axialer Ein- und Aus- 
trittskanten aufrecht erhalten werden, so bleibt nichts anderes übrig, als 
eine Korrektur vorzunehmen, indem man entweder den Austrittspunkt 
der äußersten Schaufelung tiefer wählt oder den Winkel ß^ außen gegen- 
über innen verkleinert. Fig. 102 und 103 zeigen den Einfluß und die 
Art dieser Korrekturen; die gestrichelten, schon korrigierten Linien er- 
geben für den verlangten Winkel /J, von 90*^ durchaus brauchbare Formen, 
nicht aber die zuerst angenommenen, ausgezogenen. 
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Übrigens ist es auch nicht notwendig, die beiden Endkanten der 
Schaufel vollständig in Axialebenen zu verlegen. Es kann insbesondere die 
Austrittskante unter Beibehaltung ihres Aufrisses entweder in eine Ebene 
parallel zur Achse oder nur zum Teil in eine Axialebene verlegt werden, 
währenddessen der äußere Austrittspunkt auf seinem Umfange soweit zu- 
rückgeführt wird, daß bei einer guten äußern Schaufelform doch eine axiale 
Eintrittskante möglich ist. Wie Tafel 1 zeigt, bildet der Grundriß der 
Austrittskante dann zuerst eine radiale Gerade und biegt nachher in einer 
sanften Kurve nach rückwärts ab; drittens kann die Austrittskante im 
Grundriß auch als beliebige stetige Kurve angenommen werden. Es sei 




Fig. 102 




Fig. 103. 

Korrektur der äußeren Abwicklung einer Francisschaufel 
zur Erzielung brauchbarer Schaufelformen. 

nur noch hervorgehoben, daß ein allzu starkes Zurückschneiden nicht 
empfehlenswert ist, weil die Wasserführung dadurch unsicherer wird. 

Ist man sich an Hand der vorstehenden Bemerkungen über die 
genaue Lage der Austrittskante klar geworden, so kann man daran- 
gehen, die Schaufelfläche durch zwei Ebenenbündel zu schneiden. Dies 
hat den Zweck, Anhaltspunkte zu erhalten einerseits für die Stetigkeit 
der Schaufel, anderseits für die Herstellung des Modelles. Als erstes 
Bündel wählt man sich Axialebenen, als zweites eine Schar gleich weit 
von einander entfernter Ebenen senkrecht zur Achse.* 



zuerst veröffentlicht von Speidel und Wagenbach in der 2 
Ing., Jahrgang 1899. 




* Das Verfahren vnirde zuerst von Kankelwitz und P-f-. aivg^''^^^^^' 



^SO!^^ 
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Die Schnittlinie einer Axialebene mit der Schaufelfläche wird er- 
halten, indem man die von ihr aus den verschiedenen Ergänzungskegeln 
herausgeschnittenen Erzeugenden in den Abwicklungen zum Schnitt mit 
den Schaufelkurven bringt, die Schnittpunkte in Auf- und Grundriß 
einträgt und durch stetige Kurven verbindet. Im Aufriß entsteht so 
eine Schar von Schnittkurven, die in der Nähe des Austrittes ähnliche 
Formen annehmen wie die Austrittskante, wenn diese ganz oder nahezu 
in einer Axialebene liegt. Von den Axialebenen werden am besten 
zuerst ihre Spuren im Grundriß angenommen, und zwar entweder regel- 
mäßig verteilt oder mit gegen die Eintrittskante zu kleiner werdenden 
Abständen. Schon die Schar der Schnittkurven im Aufriß zeigt dem 
geübteren Auge je nach ihrem mehr oder weniger regelmäßigen Verlauf, 
ob die Schaufelfläche stetig ausfällt oder nicht. Allerdings können ge- 
wöhnlich nur die Kurven in der Nähe der Austrittskante konstruiert 
werden, weil die Ergänzungskegel ungefähr von der Mitte der Wasser- 
wege ab schon zu sehr von den durch diese bestimmten Rotationsflächen 
abweichen, und die Übertragung der abgewickelten Kurven dann nicht 
mehr genau wird. Es empfiehlt sich daher, im äußeren Teil der Schaufel 
nur noch den oberen und unteren Wasserweg mit den Axialebenen zu 
schneiden, und die Schnittkurve mit der Schaufelfläche im Aufriß nach 
Gefühl zwischen den zwei so erhaltenen Endpunkten zu ziehen.^ 

Die Schar der zur Achse senkrechten Ebenen wird zweckmäßig 
durch ihre im Aufriß horizontal verlaufenden Spuren in Abständen von 
etwa 30 bis 60 mm angenommen. Diese Spuren schneiden die axialen 
Schnittkurven in Punkten, deren Grundrisse leicht gefunden werden, 
indem man ihre Aufrisse herunterlotet und um den Mittelpunkt des Lauf- 
rades auf die Spur der entsprechenden Axialebene zurückdreht. Verbindet 
man die Grundrisse von Punkten, welche durch dieselbe Horizontalebene 
herausgeschnitten werden, so erhält man die Schnittlinie der Ebene mit 
der Schaufelfläche. Auch die Schar dieser im Grundriß erhaltenen 
Kurven muß einen durchaus regelmäßigen Verlauf haben. Zeigen sich 
irgend welche Unstetigkeiten in der Krümmung einzelner Kurven oder 
im gegenseitigen Abstand von benachbarten, so ist diese Unstetigkeit in 
Grundriß, Aufriß und Abwicklung durch geeignete kleine Änderungen 
zu beseitigen. 

Die Schnitte mit der horizontalen Ebenenschar geben dem Modell- 
schreiner zugleich ein Mittel an die Hand zur Herstellung des Schaufel- 
klotzes bezw. der Kernbüchse. Er zeichnet sich je zwei benachbarte 
Horizontalkurven in ihrer richtigen Lage auf Brettstücken von der Stärke 
der Abstände der Horizontalebenen auf, schneidet das Brett dement- 
sprechend aus, legt alle Bretter nachträglich wieder richtig aufeinander 
und beseitigt allfällige Unregelmäßigkeiten in der sich ergebenden Fläche. 



^ In der „Zeitschrift für das gesamte Turbinen wesen", Jahrgang 1905; 
Kaplan: „Ein neues Verfahren zur Berechnung und Konstruktion der Francis- 
turbinenschaufel" wird gezeigt, wie man mit Hülfe von weitern Ergänzungskegeln 
zu etwas genaueren Ergebnissen gelangen kann. 
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Die eben angegebene Methode der Schaufeldarstellung ist aber 
nicht die einzig mögliche. Ein geübter Konstrukteur kann sich ganz 
wohl damit begnügen, bei nicht zu stark verbreiterten Turbinen von der 
Schaufel nur die zwei äußern Abwicklungen aufzuzeichnen und diese 
auf einen mit dem Profil des Axialschnittes abgedrehten Holzklotz auf- 
zutragen. Wird dem Modellschreiner auf diesem noch die Lage der 
Austritts- und Eintrittskante angegeben, so ist es einem gut eingeschulten 
Arbeiter event. mit Benützung einiger Kontrollschablonen möglich, den 
Kemklotz bezw. die Kernbüchse auszuarbeiten. 

Femer können von der Schaufel auch einige richtige Schnitte von 
Botationskegeln, deren Erzeugende die "Wasserwege im Aufriß wie früher 
tangieren, gegeben werden, um den Modellschreiner instand zu setzen, 
mit Hülfe des Schaufelaufrisses und der Abwicklungen die Schaufelfläche 
herzustellen. 

Ein weiteres Verfahren besteht darin, daß an Hand von Aufriß 
und Abwicklungen die ganze Schaufel zunächst aus Gips herausgearbeitet, 
und nach dieser Form das endgültige Modell der Schaufel hergestellt wird. 



Nachdem die Abwicklungen am Austritt endgültig festgelegt sind, 
ist es notwendig, noch eine Nachprüfung der entstehenden Austritts- 
flächen bezw. der Wassermenge vorzunehmen. Die letztere wird genau 
geschrieben wie folgt: 

und kann erhalten werden, indem man ähnlich, wie Taf. 3 Fig. 10 zeigt, auf 
einer Abszissenachse die Strecken bsahi hbc . . ., und in den Endpunkten 
der Teilstrecken die Produkte 

k — ^2 



nD^Cn,^ i2(jH 



t 



2 



als Ordinaten aufträgt. Die von der Abszissenachse, den Endordinaten 
und der entstehenden Kurve eingeschlossene Fläche stellt dann die Wasser- 
menge dar, die bei Erfüllung der angenommenen Austrittsdiagramme 
die Austrittsfläche passieren würde. Im allgemeinen stimmt diese nun 
nicht überein mit dem angenommenen und der Berechnung der Breite 6« 
bezw. dem Eintrittsdiagramm zu Grunde gelegten Wert, weil bei der An- 
nahme des Axialschnittes und der Abwicklungen noch nicht alle Größen 
bekannt waren. Es muß also noch eine Korrektur eintreten, indem ent- 
weder im Aufriß die äußere Begrenzung so geändert wird, daß die mit 
der Austrittsfläche berechnete Wassermenge mit der angenommenen überein- 
stimmt, oder daß Austritts- und Eintrittsdiagramm bei der gegebenen 
Wassermenge wie folgt in Übereinstimmung miteinander gebracht werden. 
Bei der kleinen Änderung der relativen Austrittsgeschwindigkeiten, 
die notwendig ist, um bei der konstruierten AustrittsfläcVi^ 4\e gegebene 
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Wassermenge durch diese durchfließen zu lassen, darf genügend genau 
Proportionalität zwischen der Wassermenge und der relativen Austritts- 
geschwindigkeit ungefähr im Schwerpunkt der Austrittsfläche eines Kanales 
angenommen werden. Es würde also, wenn bei dem angenommenen 
Diagramm die mittlere Austrittsgeschwindigkeit den Wert tvi und die 
Wassermenge den Wert Q' statt Q hat, das die richtige Wassermenge 
ergebende iv^ gefunden als ^ 

tV2 = Wi . — ^;- . 

Mit der Änderung von to'^ auf w^ im Diagramm ändern sich aber auch 
c„2 und Cg also auch rjf,. Demnach entspricht das Eintrittsdiagramm den 
neuen Verhältnissen auch nicht mehr und muß entsprechend abgeändert 
werden. Soll das schon fertig konstruierte Laufrad, also auch die Breite 
ho nicht mehr geändert werden, so darf sich auch c^^ nicht mehr ändern. 
Die Spitze des neuen Eintrittsdiagrammes muß also auf einer Horizontalen 
durch die Spitze des alten liegen; c^o bestimmt sich wie früher aus der 
zweiten Hauptgleichung unter Einführung der Größen des neuen Aus- 
trittsdiagrammes. Diese Korrektur des Diagrammes hat gewöhnlich nur 
eine kleine Änderung des Leitrad winkeis «o zur Folge, sodaß auch der 
Eintrittsstoß sich nur unwesentlich ändert. 



Das gleiche Verfahren muß auch Platz greifen, wenn es sich darum 
handelt, ein vorhandenes Laufrad oder ein schon vorhandenes Modell 
für vorgeschriebene Verhältnisse auszunützen. Es ist dann gegeben : 
Gefälle, Umfangsgeschwindigkeit und Wassermenge. 
Man rechnet sich zunächst aus den Gesamtquerschnitten, der Wasser- 
menge und dem Gefalle w^ für einen mittleren Austrittsdurchmesser 2), 
aus nach der Gleichung ^ 

Wi = --=- -=-- 

oder noch besser, man bestimmt sich c« aus Gleichung (39) und daraus 
graphisch Cs und w^ unter Berücksichtigung von Gleichung (40). Dann 
wird die genaue Wassermenge unter Annahme dieser Geschwindigkeit 
im mittlem Austrittspunkt wie im vorigen Absatz ausgerechnet und, wenn 
notwendig, die Korrektur der Relativgeschwindigkeiten auf Grund der 
gegebenen Wassermenge vorgenommen. Mit irgend einem der Austritts- 
dreiecke wird c«o und nach der Gleichung 

c,^= ?_-=- 

c,„o ausgerechnet. Im Diagramm aufgetragen, ergeben die beiden Werte 
den Leitradwinkel «o» bei dem die verlangte Wassermenge durch das 
gegebene Laufrad durchgeht. Ein kleiner Fehler, der sich bei der Aus- 
rechnung von Cuo dadurch einstellen kann, daß man die Stoßgeschwindig- 
keit iVs noch nicht kennt, wird nachträglich mit leichter Mühe verbessert. 
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Bei Anwendung von Gußschaufeln kann das Laufrad ohne eine 
Veränderung der Kembüchse in ziemlich weiten Grenzen geändert werden, 
indem man die Kerne mit Hülfe von Auf- oder Einsätzen an der Kem- 
büchse herstellt. Man hat dabei den Vorteil, Ein- und Austritt unab- 
hängig voneinander abändern zu können. 

Blechschaufeln werden auch hier warm gepreßt zwischen Matrizen 
und Gegenmatrizen, die entweder von Hand (durch Schrauben) oder auf 
der Schmiedepresse gegeneinander gedruckt werden. Da sich bei der 
Francisturbine das Blech in zwei Richtungen biegen muß, so ist" größte 
Vorsicht bei der Auswahl des Materials und bei der Bearbeitung not- 
wendig. Die einzugießenden Teile der Schaufel werden, um dem Guß- 
material eine metallisch reine Oberdäche zu bieten, gewöhnlich abgeschlifTen 
und verzinnt; zur bessern Befestigung kommen auch hier zumeist 
Schwalbenschwanz förmige Ausschnitte zur Anwendung (s. Taf. 1 Fig. 2.) 

Da die Schaufeln von Francisturbinen fast immer löffeiförmige 
Gestalt haben, so ist es bei großer Eintritts- und Austrittsbreite nicht 
mehr möglich, die letzten ein bis zwei Kerne beim Formen gußeiserner 
Schaufeln ohne weiteres axial in die Reihe einzulegen. Werden sie in 
diesem Fall zerschnitten und stückweise eingesetzt, so hat dies naturgemäß 
fast immer nachteilig wirkende Gußnähte an einzelnen Schaufeln zur 
Folge; man stellt daher besser alle Kerne zunächst auf einem großen Um- 
fang zusammen und schiebt sie dann erst nach und nach auf den richtigen 
Achsenabstind einwärts. Sehr breite Schaufeln gießt man oft für sich 
allein und vereinigt sie dann zum Laufradkranz, indem man sie entweder 
eingießt wie Blechschaufeln oder einerseits mit der Nabenscheibe, ander- 
seits mit einem Ring verschraubt (s. Fig. 178). 

Die öhrige konstruktive Ausbildung des Laufrades geschieht analog 
wie bei den Asialturbinen. Abweichend davon wird allerdings die Ein- 
trittskante gewöhnlich um 10 bis 20 mm gegenüber dem Kranzspalt 

lei den Francisturbinen an der Verbindungsstelle 
Kabe gern Gußspannungen entstehen, so ist die 
kleinen Wandstärken durchzuführen oder ganz vom 

Taf. 5 Fig. 1). 

ng des Spaltverlustes werden die Spaltflächen 
39; nur ist darauf zu achten, daß der Abstand 

radial verlaufenden Kanten im Aufriß ausreichend 

lit nicht einseitige Axialdrücke auftreten {s. Seite 1 70). 



eispiel: (Hierzu Taf. 1 Fig. 1 bis 9.) 

läuterußg der vorstehenden Untersuchut\Beil **^ "'** 
behandelt, ein Laufrad für folgende Ani!a.beQ ^° 
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1. Gefälle H=6m 

2. Wassermenge Q' = 2 cbra/sek. 

3. Umdrehungszahl n == 134/min. 

4. Regulierung mit Drehschaufeln (s. S. 132) 

5. Die Turbine läuft zumeist mit etwa 0,8 der vollen Wasser- 
menge; der Wirkungsgrad soll auch bei kleiner Wassermenge noch mög- 
lichst hoch bleiben. 

Wie schon früher erwähnt, werden in der Praxis die Turbinen gern 
für eine um 4 bis 10 % größere Wassermenge berechnet, als garantiert 
wird. Dementsprechend, soll auch hier mit einer um 4 ^/o vergrößerten 
Wassermenge, also mit 

Q = 2fi8 cbm 
weiter gerechnet werden. 

Zur Bestimmung des Saugrohrdurchmessers werde Cg mit Rücksicht 

auf Ziff. 5 der oben stehenden Angaben zu 0,254 gewählt; womit sich für 

Da aus Gleichung (39) ergibt 

Dg = 980 mm . 

Dieser Wert dürfte, wenn ein besonderer Grund dazu vorläge, 
ohne weiteres auch etwas abgeändert, beispielsweise auf 1000 mm aufge- 
rundet werden, wonach dann c, entsprechend zu berechnen wäre. 

Nimmt man ^ ^^ 

w, = 0,68 

an, so ergibt Gleichung (41) ^ ^^^^ 

® ° ^ ^ 2)i = lOoO mm , 

wozu das gleiche zu sagen ist, wie zu dem Wert von Da. 

Um das Diagramm zu erhalten, ist nun ein mittlerer Austritts- 
durchmesser zu wählen, beispielsweise zu 700 mm, für den dann die 
mittleren Angaben gelten sollen, w« stellt sich für diesen Wert auf 

Ut^ = 0,455 . 

«2 bestimmt sich je nach der Angabe Ziff. 5. Soll, wie hier, die 
Turbine auch bei kleiner Wassermenge noch verhältnismäßig gute Aus- 
tritte ergeben, so läßt man a^ anwachsen bis auf 100 bis 115 ^. Im Diagramm 
Taf. 1 hat «j für den Punkt Ca, von dem aus konstruiert wurde, den 
Wert 108^ (gestricheltes c^). 

Wird ; — ^-r- zu 1,16 geschätzt, so ergibt sich für c«,« 

was allerdings nur zugelassen werden darf im Hinblick auf die sehr 
rasche Abnahme von Cg, wenn sich die AVassermenge vermindert. Das 
Austrittsdreieck wird nun, wie auf Tafel 1 vervollständigt und nach 
Wahl von a^ dazu das Eintrittsdiagramm (gestrichelt) konstruiert. 
Hierbei wurde vorausgesetzt, es werde im Saugrohr nur wenig zurück- 
gewonnen, sodaß von der Berücksichtigung von cl abzusehen war (z. B. 
Zwillingsturbine mit Tförmigem Saugkessel). 
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Die Breite bt ergibt sich nach Grleichung (28) zu 240 mm. 

Es folgt nuD die ÄDtiahme des Äsiaischnittes, wobei bemerkt werden 
mag, daÖ in Taf. 1 Fig. 2 die Äustrittskante noch etwas weiter gegen 
die Achse zu hätte gezogen werden dürfen; das Einzeichnen der Wasser- 
wege, die Bestimmung der Umfangsgeschwindigkeiten der Funkte Ä^ bis E^ 
und die AVahl der verschiedenen ßi nach Fig. 1 dieser Tafel schHeßen sich 
an. Mit Hülfe der letzteren können dann weiter die Abwicklungen an- 
gefangen und auch bis zum Ausgang der Endkurve, d. h. bis zum Querschnitt 
senkrecht zu w, ausgeführt werden. 

Da sich aus den gezeichneten Abwicklungen 7-^r genau bestimmen 
läßt (im vorliegenden Fall stellt es sich im Mittel auf 1,12), so folgt am 
besten an dieser Stelle die Konirolle der Wassermenge am Austritt. Es ist 



D, 0,621 0,677 0,776 

h, 84 83 102 

C sin a, 0,308 0,298 0,285 0,268 

AQ 0,490 0,511 0,690 0,507 cbm 

Q = SAQ = 2,2chm. 
Da der Eintritt nur für 2,08 cbm gerechnet ist, müssen die Aus- 
trittsdreiecke entsprechend korrigiert werden. Unter Annahme von Pro- 
portionahtät zwischen Q und der Relativgescbwindigkeit Wj, im Punkt C, 
ergibt sich, da die letztere im gestrichelten Dreieck zu 0,63 abgemessen wird, 

jv,^ = 0,63 - -'^~ = 0,595 . 

Die zu ihm gehörige Eintrittsgeschwindigkeit kann nur ihre Umfangs- 
komponente c,^, ändern, da c„„ schon für die richtige Wassermenge 2,08 cbm 
"■"'"■" '"' "" ^as neue e^ wird gefunden 
c.„ = 0,537 , 
ark ausgezogene Kintrittsdiagramm zeichnen läßt. Die 
trittsdreiecke entsprechen der Voraussetzung, daß auf 
der Druck und daher auch die absolute und relative 
berall gleich groß sei. 

ruber erwähnt, ist diese Annahme nicht genau erfüllt; 
ei ein und derselben Wassermenge auf der ganzen Kin- 
i arbeiten, so darf ß^ nicht überall gleich sein. Man 
den stoßfreien Eintritt nicht bei der vollen, sondern 
lenge zu erreichen suchen, bei der günstige Äustritts- 
vorhanden sind, also in dem Diagramm auf Taf. 1 
zeichneten Gruppe von Austrittsdreiecken'. "Wird das 
tsdreieck II an einem Punkt der Eintrittst ai\te atige- 
ibrem untern Ende um 105 mm absteht, a^^ ergeben 



itte sind unter der Voraussetzung konstanten lük, p& \&^S^ 
onstmiert, stimmen also nicht genau mit den spKv'^ 'Af^^" 



gefundenen Eintritt^dreiecken überein. 
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sich nach Gleichung (36) unter Annahme von p„ zu 50, q^ zu 600 mm 
die aus Taf. 1 Fig. 1 und 4 ersichtlichen Werte für Co, cj und jj,. 

Damit können die Abwicklungen vollendet und zunächst mit einem 
Bündel von Axialebenen geschnitten werden; hierbei zeigt sich, daß ein 
gelindes Zurückschneiden der Austrittskante für die Schaufelung an der 
äußern Begrenzung von Vorteil ist. 

Mit Hülfe der Axialschnitte können zum Schluß die Horizontalschnitte 
konstruiert werden, womit, wenn sie stetig verlaufen, die Schaufelkonstruk- 
tion als beendigt angesehen werden kann. 

Auf Taf. 2 ist ein Francislaufrad mit Gußschaufeln dargestellt, 
das die nachstehenden Konstruktionsdaten aufweist, wenn es mit dem 
Diagramm (Taf. 2 Fig. 1) läuft (Austrittspunkt a). 

Mj ^ 0,665 
Q^,^ = 0,38 cbm/sek. | 
w^,j = 62,5 min. \ //= 1 m 

iv:,j = 4,1 PS j 

In Fig. 3 ist die Form der Kernlager angegeben; in Fig. 4 sind die 
absoluten Wasserwege längs des obem Bodens eingetragen und zwar für die 
im Diagramm mit a, b und c bezeichneten Austrittspunkte (vergl. S. 33 u. f.). 
Wie ersichtlich, zeigt der absolute Wasserweg besonders bei voller Wasser- 
menge innen etwas starke Krümmung, eine Folge des Bestrebens, die 
Schaufel an dieser Stelle in der Umfangsrichtung möglichst kurz zu halten, 
um die Austrittskante in eine Axialebene verlegen zu können. 

Nach dem Vorstehenden ist es möglich, für eine Turbine ein nor- 
mal ausgebildetes Laufrad zu konstruieren. Trotzdem auch Laufräder 
mit anormalen Axialschnitten in der Behandlung grundsätzlichen Än- 
derungen nicht unterliegen, ist es doch notwendig, wenigstens die Grenz- 
fälle getrennt von den normalen zu untersuchen. 

Die ersten in Europa gebauten Francisturbinen wiesen im Axial- 
schnitt ungefähr Formen wie Fig. 104 auf; mit dem Bedürfnis nach 
rascher laufenden Typen nahm dann der Saugrohr- gegenüber dem Ein- 
trittsdurchmesser immer mehr zu, bis Axialschnitte nach Fig. 105 ent- 
standen; insbesondere war es die Firma J. M. Voith in Heidenheim, 
welche im Verein mit dem Geh. Baurat Prof. Pfarr ihre Typen in 
Europa mit Erfolg in dieser Richtung ausbildete. Den Anstoß zum Bau 
stark erweiterter Formen nach Fig. 106 gaben die Amerikaner; doch be- 
schränken sich heute die erstklassigen Firmen keineswegs auf deren bloße 
Nachahmung; sie haben vielmehr hinsichtlich des Wirkungsgrads und zweck- 
mäßiger Formgebung ihre Vorbilder schon erheblich übei-flügelt. 

Fig. 105 stellt etwa die heute als „normal" geltende Form dar; 
Fig. 104 ist schon der Beginn der „schmalen" Räder, während Fig. 106 
einen entschiedenen „Schnelläufer" zeigt. 

* Siehe Seite 232. 



Laufräder von gleichem Saugrohrdurchmesser. 
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Fig. 104. Schmales Laufrad. 




Fig. 105. Normales Laufrad. 




I 
Fig. 106. Erweitertes Laufrad (Schnelläufer). 

Fig". 104—106. Laufräder von gleichem SaugrohrdurchmesseT. 



z. 
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2. Schnelläufer. 



2. Schnelläufer. 

Wie schon die Überschrift besagt, haben wir es mit Laufrädern zu 
tun, die bei gleichem Gefälle und gleicher Wassermenge 
wesentlich rascher laufen, öder bei gleichem Gefälle und gleicher 
Umdrehungszahl wesentlich mehr Wasser konsumieren als die nor- 
malen Typen. 

Dieses Ziel kann erreicht werden: 

1. Durch Vergrößerung der Umfangsgeschwindigkeit, 

2. durch Vergrößerung der Saugrohrgeschwindigkeit und dadurch be- 
dingte kleinere Durchmesser, 

3. durch Vergrößerung des Saugrohrdurchmessers gegenüber dem Ein- 
trittsdurchmesser, 

4. durch eine beliebige Kombination der vorgenannten Punkte. 

In der ersten Richtung gingen zuerst einige Schweizer Firmen vor 
und gelangten zu Umfangsgeschwindigkeiten beim Eintritt bis 0,9 und 
darüber; allein der Abfall an Wirkungsgrad machte sich doch zu stark 
bemerkbar, als daß dieser Weg immer hätte beschritten werden können. 
Fig. 107 zeigt das Diagramm eines Laufrades von hoher Umfangs- 
geschwindigkeit. Fig. 108 die entsprechende Schaufelung. 




Fig. 107. Fig. 108. 

Diagramm und Schaufelform einer Francisturbine mit hoher 

Umfangsgeschwindigkeit. 

Wie aus ersterem ersichtlich, werden die beiden Relativgeschwindig- 
keiten und damit die Reibungsverluste unverhältnismäßig groß (siehe 
auch Fig. 38). 

Die Schaufel streckt sich in ihrem obern Teil zufolge der kleinen 
Winkel ß^, bis sie schließlich in die fast gerade und weiter in die um- 
gekehrt wie gewöhnlich gekrümmte Form übergeht und der Wendepunkt 
im untern Teil der Schaufel verschwindet. Gleichzeitig vergrößert sich 
ihre Länge, was ebenfalls zur Erhöhung der Reibungsverluste beiträgt. 

Die Vergrößerung der Saugrohrgeschwindigkeit bringt zunächst 
durch die Vergrößerung von cf«, einen rechnerisch vollständig genau be- 
stimmbaren Gefällsabfall mit sich, der bei größeren Werten nur dann 
mit in Kauf genommen werden darf, wenn es gelingt, ihn in einem gut 
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erweiterten Saugrohr zum großen Teil wieder zurückzugewinnen. In dem 
betre£fenden Abschnitt Seite 94 u. f. wurde auf die Unsicherheit dieser 
Umsetzung von Geschwindigkeit in Gefälle hingewiesen, sodaß man gut 
tun wird, von einer zu starken Verminderung des Saugrohrdurchmessers 
abzusehen. Der Gewinn an Umdrehungen bleibt zudem auf diesem Wege 
immer ein beschränkter, da dg umgekehrt proportional der 4. Potenz des 
Durchmessers wächst. 

Erhöhte Umdrehungszahlen durch Verkleinerung des Eintritts- und : 
unter Beibehaltung des Saugrohrdurchmessers zu erreichen, versuchten, 
wie schon oben erwähnt, zuerst amerikanische Konstrukteure. Sie gelangten 
zu Axialschnitten ähnlich den in Fig. 106 und Fig. 178 dargestellten, 
während in Europa die Führung der Austrittskante nach Fig. 177, Taf. 3 
Fig. 2 und dazwischen liegenden Formen vorgezogen wird. 

Beim Entwurf eines stark erweiterten Laufrades sind besonders 
folgende Punkte wohl zu beachten: 

1. Die Ablenkung der Wasserfäden im Axialschnitt beginnt ge- 
wöhnlich schon vor der Eintrittskante, sodaß b nicht mehr in rein axialer 
Richtung, sondern senkrecht zu den Wasserfäden zu messen ist (analog 
dem Austritt). 

2. Dem Wasser darf im engsten Querschnitt senkrecht zur Achse 
keine zu große Geschwindigkeit erteilt werden. Der innerste Punkt der 
äußern Begrenzung im Axialschnitt des Laufrades soll daher immer auf 
einem möglichst großen Badius stehen. Um ihn nicht unnötig herein- 
zudrücken, wird der Kranzspalt hier gern in einer Ebene anstatt auf einem 
Zylinder angeordnet oder dann die Eintrittskante des Laufrades ihm 
gegenüber sehr stark zurückgesetzt. Ferner empfiehlt es sich, den innersten 
Punkt der Austrittskante unterhalb des engsten Axialquerschnittes zu 
wählen, damit die dort notwendige, große Axialgeschwindigkeit die Aus- 
trittsgeschwindigkeit nicht im ungünstigen Sinn beeinflußt. 

Um genügend Austrittsfläche zu erhalten, wird es notwendig, die 
Austrittskante außen tief herunter zu führen ; dadurch entsteht bei kurzer 
innerer Schaufelung (Fig. 106) ein Stück Austrittskante, das von den 
Wasserwegen unter sehr kleinen Winkeln geschnitten wird. Große 
Aostrittswinkel ß^ oder kleine lichte Weiten sind die notwendige Folge 
davon. 

Prof.Dr.Camerer zieht daher in dem von Briegleb, Hansen &Cie. 
ausgeführten Laufrad den innem Endpunkt der Schaufel ebenfalls sehr tief 
herab. Die Vorteile dieser Konstruktion sind bessere Wasserführung und 
größere Sicherheit für die Erfüllung der rechnerischen Annahmen, sowie 
fast axialer Verlauf der Schaufel im engsten Querschnitt senkrecht zur 
Achse, wodurch die mittlere relative Geschwindigkeit an dieser Stelle 
klein ausfallt und die Überlegenheit der Konstruktion gegenüber der früher 
üblichen bedingt ist (Studienzeichnung s. Taf. 3 Fig. 2). 

Das größte zulässige Verhältnis zwischen Saugrohr- und "EintTitts- 
durchmesser (im Saugrohr normale Geschwindigkeiten vorausg^^^x l\ öÄtitÄ 
etwa bei 1,4 — 1,8 liegen. Die größte, mittlere, axiale Gre^rA/* . Xi^^^^ 
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darf den Wert 0,4 — 0,55 nicht überschreiten, wenn sich nicht ein wesent- 
licher Abfall an Wirkungsgrad bemerkbar machen soll ; in extremen Fällen 
ist man allerdings genötigt bis auf 0,6 und 0,65 zu gehen. 

Die scharfe Krümmung im Axialschnitt bringt natürlich immer 
Widerstände mit sich, doch stellen diese sich bei nicht zu großer 
Meridiangeschwindigkeit nur um wenige Prozente höher, der maximale 
Wirkungsgrad daher auch nur um 3 — 5 ®/o niedriger, als bei den besten 
normal ausgeführten Rädern. Dagegen sinkt bei den Schnelläufern der 
Wirkungsgrad rascher als bei dem normal ausgebildeten Laufrad, wenn 
die Wassermenge von der günstigsten an wächst oder abnimmt. 

Die stark erweiterten Turbinen wurden in Europa lange unterschätzt, 
bis französische Firmen sowie Calzoni in Bologna amerikanische Kon- 
struktionen einführten und damit schon recht gute Wirkungsgrade erzielten. 

Die Schaufelzahl bei den stark erweiterten Tui'binen wird zweck- 
mäßig klein gewählt, um nicht zu kleine Kanalquerschnitte an der engsten 
Stelle zu erhalten. Sie kann etwa gesetzt werden zu 



^, = 0,3 f ö mm + 2 bis 4 . (44) 

Amerikanische Firmen behalten gern die Zahl 12 für alle Durchmesser bei. 

Die Umfangsgeschwindigkeit wählt man mit Rücksicht auf den eigent- 
lichen Zweck der Konstruktion (hohe Umdrehungszahl) zu 0,67 — 0,8, im 
Mittel zu 0,7. 

c^o wird aus schon erwähnten Gründen niedrig gehalten (im Mittel 
auf 0,25); doch ist diese Größe auch abhängig von der Art der Regu- 
lierung (vergl. Abschn. F Seite 132). 

Der Koeffizient ky (vergl. S. 232 u. f.) stellt sich bei Schnelläufern 
auf 180 — 300 und bei entsprechendem Opfer an Wirkungsgrad auch auf 350. 

Zahlenbeispiel. 

Taf. 3 Fig. 1 — 11 stellt ein mäßig erweitertes Laufrad dar, wie es 
ähnlich von Briegleb, Hansen & Cie. nach Prof. Dr. Camerer gebaut 
wird. Seine Konstruktionsdaten sind: 

(^j = l,09 cbm/sek. 
iV; = ll,5 PS 

tii = 71/min. 

q = 0,246 
A V = 230 . 

Die Vorteile dieser Schaufelform wurden schon auf Seite 125 an- 
geführt. Fig. 4-— 8 zeigen die Abwicklungen, wobei darauf hinzuweisen 
ist, daß, um die Austrittskante in eine Axialebene hineinzubringen, der 
Winkel ß^ ^es äußersten Wasserweges E^—E^ anormal klein gewählt 
werden mußte; gestrichelt ist dann in den verschiedenen Abbildungen 
eine Variante mit zurückgeschnittener Austrittskante angedeutet, bei der 
allerdings die äußerste Schaufelung Ei— Ei nicht mehr ganz gut wird. 



H=l m 
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In Fig. 9 ist c^ sin a^ d. h. c^, in Fig. 10 der Ausdruck ji A C/»2 V^// ^ 
in Funktion der Austrittsbreite aufgetragen, sodaß also die in Fig. 10 
von der Abszissenachse, den beiden Endordinaten und der entstehenden 
Kurve eingeschlossene Fläche die Wassermenge Q bedeutet unter der 
Voraussetzung, daß der austretende Strahl nicht unterbrochen werde, und 

demnach der Einfluß von ^"7 ^ ^^ der Gleichung von Q vernachlässigt 

h 
werden darf; trifft dies nicht zu, so ist der Wert für die Flächen, um Q 

zu erhalten, noch mit dem mittlem Wert von - ^"" ^ zu multiplizieren. 

In Fig. 10 ist die Untersuchung für volle, sowie für die mit I, II und III 
bezeichneten Wassermengen und Diagramme durchgeführt, und in den ge- 
strichelten Linien auch der Einfluß der Zurückschneidung der Austritts- 
kante angegeben. Die verschiedenen Wassermengen verhalten sich bei nicht 
zurückgeschnittener Austrittskante wie 1 : 0,69 : 0,4 : 0,26. 

Fig. 11 zeigt die Größe cl in Funktion der Wassermenge längs der 
Austrittskante, die entstehenden, wie oben umgrenzten Flächen bedeuten hier 



ddQ, 



woraus der tatsächliche Austrittsverlust der ganzen Turbine erhalten 

wird als 

/cldQ F' 




3. Das Laufrad verhältnismäBig kleiner Breite. 

Ist die Umdrehungszahl eines Laufrades im Verhältnis zu Gefälle 
und Wassermenge klein, so wird in der Gleichung 



j) — ^jJ^iil^lJL 



;r -n 



entweder der Durchmesser groß oder die Umfangsgeschwindigkeit Wj klein. 
Ui kann aber, wenn 
die Turbine mit Über- 
druck arbeiten soll, 
nur in engen Grenzen 
Termindert werden. 
Schon bei 0,55 für Wj 
verkleinert sich der 
Tberdruck bei dem 
Diagramm (Fig. 109) 
auf 0,3. Gleichzeitig 

vergrößert sich auch der Winkel ß^ (bezw. ßo), und der Wirkvxvv oot^^ ^^" 
ginnt nach den Bemerkungen Seite 42 und 43 rasch zu sitx\^ ^ ^"rtve^"^^^ 
aber nicht der einzige Nachteil eines kleinen Spaltüberdri\^\ ^» 




Fig 109. Diagramm einer Francisturbine mit 
verhältnismäßig kleiner Umfangsgeschwiixdigliteit. 







\%- 
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Bei den meisten Regulierungen (Drebschaufel-, Spaltschützen-, Victor-, 
Zodelregulierung) verkleinert sich der Spaltüberdruck bei teilweisem Schluß 
der Regulierung noch mehr, der Winkel ^o wird noch größer, sodaß sich das 
Wasser beim Eintritt von der Rückschaufel abzulösen sucht. Ist das Gefälle 
groß, so scheiden sich bei der hohen Geschwindigkeit und dem kleinen Druck 
an der Rückschaufel die in jedem Wasser absorbierten Gase zum Teil aus 
und greifen in diesem Moment des Ausscheidens das Material der Schaufel 
sehr stark an, sodaß oft in ganz kurzer Zeit die Schaufel an ihrem 
obem Ende von der Rückseite her durchgefressen wird, während die 
vordere Seite der Schaufel vollständig unversehrt bleibt (vergl. Fig. 111). 
Es entstehen dann Abnützungsstellen wie sie Fig. 110, 112 und 113 zeigen. 
Diese unliebsamen Erscheinungen bessern sich, sobald der Überdruck 
sich vergrößert. Damit verbunden ist aber zumeist eine Vergrößerung 
der Umfangsgeschwindigkeit und damit auch des Durchmessers. Der 
vergrößerte Überdruck bewirkt hinwiederum erhöhten Spaltverlust, der 
sowieso bei diesen schmalen Turbinen recht erheblich ist. Die gesamte 
Spaltwassermenge stellt sich bei einer Turbine zu 



wobei (p den Ausflußkoeffizienten, h» die Druckdiflferenz vor und nach 
dem Spalt, a, die Spaltweite bezeichnet. Q^ kann nach dieser Gleichung 
vermindert werden durch Verkleinerung von qp, a, oder A,. Eigentlich 
in der Hand hat der Konstrukteur nur (p und bis zu einem gewissen 
Grade auch ä*. (p wird bei gewöhnlicher, glatter Ausführung des Spaltes 
etwa 0,7 — 0,6. Es kann noch weiter verkleinert werden durch Ver- 
satzungen nach Fig. 39. Um mehr als etwa 20 — 40 °/o kann dadurch aber 
der Spaltverlust nicht heruntergezogen werden. Die Größe h, verkleinert 
sich mit der Vergrößerung des Gegendruckes von außen auf die beiden 
Laufradscheiben. Dieses Mittel ist jedoch etwas gefährlich, weil nach den 
Ausführungen auf Seite 170 Axialkräfte auf die Welle hervorgerufen werden 
können. Nur bei Doppelturbinen dürfen die Saugrohrspalte beliebig ver- 
kleinert, die Löcher in den Nabenscheiben auch ganz weggelassen werden. 
Die Eintrittsbreite h^ hängt direkt mit der Wassermenge zu- 
sammen, wenn Durchmesser, Gefälle und Cm^ bestimmt sind. Da sie aber 
nicht gut unter 40 mm bei kleinen, unter 70 mm bei großen Turbinen 
ausgeführt werden kann, so muß sich vielfach das Diagramm nach der 
Breite richten. Es bestimmt sich dann 



^ipa — 



Q 



Der Winkel «o vermindert sich dabei von den normalen Werten von 
20—24**, für schmale Turbinen bis auf 15 und 12^. Besondere Nach- 
teile sind damit nicht verbunden. 

Wenn das Saugrohr gegenüber dem Eintrittsdurchmesser sich sehr 
stark verkleinert, so reichen bei der gewöhnlichen Formgebung der Schaufeln 
diese nicht mehr bis auf den Saugrohrdurchmesser hinein. Dies ist nicht 



1. Das Laufrad verhältnismäßig kleiner Breite. 



Flg. 110. 
Angefreaaene Schaafel t 



Mg. 111. 
r Francisturbine mit kleinem SpaltOberdmck. 
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von Bedeutung, solange die absolute Austrittsgeschwindigkeit genau oder 
annähernd senkrecht zum Umfang gerichtet ist; sobald aber merkliche 
tangentielle Komponenten auftreten (bei zu raschem oder zu langsamem 
Gang oder wenn die Regulierung teilweise geschlossen ist), so bildet das 
Wasser nach dem Verlassen des Laufrades einen großen Wirbel, der sich 
gleich oder entgegengesetzt wie das Laufrad dreht, je nachdem die 
tangentielle Komponente der Austrittsgeschwindigkeit gleich oder entgegen- 
gesetzt der Umfangsgeschwindigkeit gerichtet ist. 

Auf Seite 91 u. f. wurde gezeigt, daß unter der Voraussetzung einer 
verlustlosen Umsetzung von Gefälle in Geschwindigkeit sich die Dreh- 
geschwindigkeiten der einzelnen Wasserteilchen umgekehrt proportional dem 
Radius verhalten. Tritt also ein Wasserelement auf dem Durchmesser Dg 
mit der tangentiellen Geschwindigkeit c,,^ aus und gelangt es in einen Durch- 
messer Dx) so ist dort seine tangentielle Geschwindigkeit Cu^ angewachsen auf 

^ux — ^M2 "n 

Wenn z. B. Cu.^ 0,2 beträgt, also einem Verlust durch die Umfangs- 
koraponente von 4 ^/o entspricht, so würde diese Geschwindigkeit auf dem 

Durchmesser Dj. gleich -./ den Wert 0,4 annehmen entsprechend einem 

Verlust von 16 **/<». Da die axiale Komponente sich gewöhnlich nicht stark 
ändert, so wären diese 16 — 4 = 12**/o direkt als Mehrverlust anzusehen. 
Wenn sich die Verhältnisse im praktischen Fall auch etwas günstiger ge- 
stalten mögen, so wird der Konstrukteur doch gut daran tun, mit ihnen 
zu rechnen. Die Erfahrungen, die mit solchen Turbinen vorliegen, be- 
stätigen durchaus die eben gemachten Überlegungen. Der nachteilige 
Einfluß des verhältnismäßig kleinen Saugrohres kann, wie aus obigem 
ohne weiteres hervorgeht, dadurch behoben werden, daß man die Ver- 
größerung der tangentiellen Geschwindigkeit mit kleiner werdendem Radius 
verhindert, indem man beispielsweise einige der Laufradschaufeln soweit 
verlängert, daß sie tief ins Saugrohr hineinragen. Taf. 1 Fig. 10 zeigt 
eine solche Ausführung der Firma Rieter. Die eben genannten Schwierig- 
keiten der schmalen Räder können übrigens zum großen Teil umgangen 
werden, wenn man, was zumeist möglich, höhere Umdrehungszahlen zuläßt, 
ferner durch Anwendung von „Verbundturbinen" nach Pfarr, bestehend 
aus zwei hintereinandergeschalteten einfachen Turbinen. 

Natürlich ist der Wirbel nach dem Laufrad nicht ganz regelmäßig; 
die Bewegung im Saugrohr geschieht gern stoßweise, sodaß in der Ab- 
flußleitung oft mehr oder weniger fühlbare Schläge entstehen. Diesen 
kann als Notbehelf dadurch abgeholfen werden, daß man etwas Luft in das 
Saugrohr eintreten läßt, die dann sofort in die Nähe der Achse strömt 
und so den gefährlichen Kern des Wirbels ausscheidet. Der Abfall an 
Saughöhe durch die einströmende Luft wird bei der kleinen, zur Erreichung 
des Zieles notwendigen Menge und den hier zumeist in Betracht kommenden 
hohen Gefällen reichlich aufgewogen durch die regelmäßigere Bewegung 
des Wassers. 



E. Das Leitrad. l3l 

Um allfällig angefressene Laufräder leichter ersetzen zu können, werden 
bei schmalen Turhinen Laufradkranz und Nabenscheibe gern getrennt; 
das gleiche tritt ein, wenn der Kranz zur Verhütung oder Verminderung der 
Anfressungen aus Bronze hergestellt wird. Wenn das Gefälle sehr hoch 
ist, tritt heutzutage oft Stahlguß an die Stelle des Grußeisens. Die höchsten 
mit Francisturbinen ausgenützten Gefälle erreichen schon heute 130 m.' 

Die „schmalen" Bäder haben Koeffizienten k» von 
fc,v = 45 bis 90. 

Natürlich findet sich die Erscheinung der sich bis ins Saugrohr noch 
vergröBemden Umfangsgeschwindigkeit auch an den innen liegenden Wasser- 
fäden bei normal breiten Turbinen ; allein die dadurch bedingte Zunahme 
des Austritts Verlustes ist bei ihnen weit weniger fiihlbar, weil sie in 
stärkerem Maße nur einen kleinen Teil der Gesamtwassermenge betrifft. 



E. Das Leitrad. 

Wie bei den Axialturbinen, so soll auch hier das Leitrad dem Laufrad 
das Wasser gleichmäßig auf dem ganzen Umfang unter einem bestimmten 
Winkel Ot gegen die Tangente zuführen. Wie früher geschiebt dies 
durch einen Kranz von Schaufeln, dessen wesentliche Größen bo und an 
schon von der Berechnung des Laufrades her bekannt sind. Der Über- 
gung zwischen der Austrittsbreite des Leitrades und dem Eintritt ins 
Laufrad wird nach ähnlichen Gesichtspunkten festgelegt, wie bei den 
Aiialturbinen, nämlich so, daß entweder bo gleich b, wird mit einer Ab- 
rundung des Laufradeintrittes nach Fig. 39 oder so, daß b, 2—5 mm 
größer gehalten wird als b,. 

Die Schaufelzahl kann, wenn die Schaufeln fest sind, gewählt werden 

A, = 2 bis 2,5 c„.^ Vömm . (45) 

außen beaufschlagten Turbinen mit Vorteil ein großer 
15 — 50 mm angewandt wird, so ist darauf zu achten, 
ie endliche Schaufelstärke verursachten Unstetigkeiten 
liehst klein werden, d. h. die Schaufel ist unten mög- 
halten und die begrenzenden Schaufel kurven sollen gegen 
rergieren. Im weitern kann die Konstraktion wieder 
altet werden, wie bei den Gußschaufeln der Laufräder, 
lufelzahl gewählt, so trägt man sich die Teilung auf 
inem um den Schaufelspalt größeren Radius als Ri auf, 
ichtungen von «„ gegen den Umfang (vergl, Seite 99), 
ilstärke unten zu 3 — 8 mm, läßt die Endkurven einer 
iter sich einen Winkel von 12 — 20" bilden ^pd ^'i^rt 
in ähnlicher Weise aus, wie dies auf 8ei*o 99 I^i^ 
ärt worden ist. 

;e Bauris-Eitzloch, Schweiz. Bauzeitimg ;r .mqV. 
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Bei einer großem Schaufelzahl als 15 — 18 kann die Endkurve der 
Kückschaufel immer gerade ausgebildet werden, wobei dann nur der 
Konyergenzwinkel des Schaufelendes gleich dem Zentriwinkel der Schaufel- 
teilung zu machen ist. Wird die Breite des Leitrades von der Eintrittskante 
des Laufrades an größer, so ist der Winkel a, unter dem die Leitschaufeln 
beginnen, nicht mehr als ao dem Diagramm zu entnehmen, sondern, von 
tto ausgehend, nach den Ausfuhrungen auf Seite 93 zu bestimmen. Die 
Komponente c,« verkleinert sich darnach umgekehrt proportional dem 
Badius, während c^ auf dem Durchmesser D bei einer Bseite b sich 
bestimmt aus , ^ 

Cm — c^ fei> ' 

tga = -^ = {jtga,)\. (46) 



wird 



F. Regralierungen. 

Die Hauptansprüche an eine brauchbare Begulierung wurden schon 
auf Seite 86 aufgestellt. Sie wären bei den Francisturbinen ihrer Bedeutung 
nach nur etwas anders zu ordnen. 

1. Möglichst konstanter und hoher Wirkungsgrad bei den verschiedenen 
Schieberstellungen. 

2. Leichte Beweglichkeit, d. h. kleiner Arbeitsaufwand zur Bewegung 
der Begulierung unter Wasserdruck von einer Endstellung in die 
andere. 

3. Große Betriebssicherheit, also möglichst wenig im Wasser bewegte 
und stark der Abnützung unterworfene Teile. 

4. Dichter Abschluß bei der einen Endstellung der Begulierung. 

5. Gute, starke Verbindung zwischen den beiden das Leitrad be- 
grenzenden Böden (a und h in den Fig. 114, 115 und 116). 

Bedingung 3 und 5 haben hauptsächlich Bedeutung für große und 
mehrfache Turbinen, während in diesem Fall zumeist Bedingung 1 an 
Bedeutung einbüßt. Es ist nämlich in großen Zentralen mit mehreren Ein- 
heiten immer möglich, die meisten laufenden Gruppen ganz oder fast voll 
zu belasten, sodaß es genügt, wenn die Turbinen bei voller oder von 
dieser nur wenig abweichender Beaufschlagung mit gutem Wirkungsgrad 
arbeiten. 

Regulierung^ durch Drehsehaufeln (Finkreguliemng). 

Das Wesen der Drehschaufelregulierung besteht darin, daß die Schau- 
feln im Leitrad drehbar eingesetzt sind und gleichzeitig und gleichmäßig 
so verdreht werden können, daß sie auch alle zu gleicher Zeit vollständig 
abschließen. Fig. 117 zeigt eine solche Begulierung in ganz ofiTener, halb 
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offeoer und geachlosaener Stellung; Fig. 114, 115, 116, sowie Taf, 4 
Fig. 1 und Taf. 23 Fig. 4 lasaen die Lagerung der Schaufeln im Axial- 
Bchnitt erkennen. In Fig. 114 ist die verbreitetste Ausführung dargestellt, 
die, wenigstens bei einfachen Turbinen, zumeist genügend steife Verbindung 
der beiden Böden a und b gewährleistet, jedoch nicht die Herausnahme 
einer einzelnen Schaufel gestattet. Das letztere ist der Fall bei Fig. 115, 
ffo aber noch besondere Versteifungen zwischen den Böden a und b vor- 
handen sein milBsen (entweder durch das Gehäuse oder besondere Distanz- 
bolzen). Daa Gewinde bei a wird daher auch besser ganz weggelassen 
und der untere Zapfen glatt eingeföhrt. In Fig. 116 ist der Deckel ver- 

I 




; Fig. lu. I Fig. ne. 

stellbar, dafür aber nicht so gut mit dem untern Boden verbunden wie 
in Fig. 114. Sitzt die Schaufel nur an den Enden auf dem Bolzen auf, 
so ist im mittlem Teil zwischen diesem und der Schaufel genügendes 
Spiel vorzusehen, damit auch nach Ansetzen von Host und Kalk ein 
Ansei Dan d erziehen der beiden noch möglich ist. Größere Schaufeln er- 
halten an den Enden mit Vorteil Metallbüchsen, ihre Bolzen auf der 
Deckelseite gern Metallmuttern. Bei kleinen Turbinen werden die Dreh- 
bolzen oft aus gezogenen Messingstangen herausgeschnitten. 

Die Schaufelenden werden zweckmäßig so konstruiert, '"ie auf 
Seite 131 angegeben, sodaß sich zwei benachbarte Leitstr^Viao möglichst 
rasch vereinigen. Die Schaufeln selbst müssen in ihrer Drehat^v «jA^t^ftOi^ß 
eine gewisse Starke besitzen, um ihre Drehbolzen aufneVu- ^^ ift ^ÖTjn^a. 
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F. Beguliemngen. 



Die letztern werden gewöhnlich 15 — 35 mm im Durchmesser, sodaß die 
Schaufel mit der nötigen Fleischstärke im Ganzen 20 — 65 mm und mehr erhält. 
Die Schaufelzahl darf deshalb auch nicht zu groß angenommen 
werden, da sonst bei starken Schaufeln der Kanal sich nach außen zu 
langsam erweitert. Als Faustregel kann für die Schaufelzahl e^ gelten: 

jgTo = 1,5 bis 2 bis 2,5 c^^ 
wobei c 



yi) mm, (45 a) 

^0 für volle Öflfnung einzusetzen ist. Der obere Teil der Schaufel 



wird wieder mit Rücksicht auf möglichst kleine Widerstände angenommen ; 




Fig. 117. Drehschaufelregulierung in verschiedenen Stellungen. 

doch hängt die Form auch noch zusammen mit den konstruktiven Aus- 
führungen der Regulierungen, sowie mit der Art und Weise der Zuführung 
des Wassers zum Leitrad (oflfene Turbine mit radialer oder Spiralturbine 
mit schiefer Zuströmung). 



1. Wirkungsweise der Drehschanfelregnliernng. 

Die Turbine arbeite bei voller Öffnung nach dem Diagramm (Fig. 118), 
wobei die Werte mit dem Index ' für den Umfang gelten, auf dem sich 
zwei benachbarte Leitstrahlen treffen, cj und Cq hängen dann nach dem 
auf Seite 93 Gesagten zusammen durch die Gleichung 




1. Wirkungsweise der Drehschaufelregulierung. 



Die Drehschaufeln können sich nämlich nur zwischen parallelen Ebenen 
bewegen, wofür die oben angeschriebenen Gleichungen gelten; nur in dem 
Fall eines zusammengegossenen Zwillingslaufrades bei nur einem Leitrad 
kann unter Um- 
ständen eine kleine 
Abänderung ein- 
treten fvgl. Taf. 28). 

Wenn sich die 
Drehschaufeln von 
der durch das Dia- 
gramm gegebenen 

Stellung an ver- Fig. us. 

drehen, z. B. sich 
gleichmäßig auf kleinere Winkel a einstellen, so ist damit eine Ver- 
mindening der die Turbine durchfließenden Wassermenge verbunden. 
Da das Laufrad dabei weder seine Winkel noch seine Flächen ändert, 
so müssen sich die Relativgeschwindigkeiten der Größe nach der jeweiligen 
Wassermenge anpassen, während ihre Winkel konstant bleiben ; wenigstens 
trifft das letztere für verhältnismäßig schmale Turbinen zu.' 

Das Austritts dreieck in irgend einem Punkt der Äustrittskante wird 
sich daher nach Fig. 118 ändern. Zwei verschiedene Funkte der Äus- 
trittskante liefern Itelativgeschwindigkeiten, die, gleiche Geschwindigkeits- 
und Druckverhältnisse längs der Eintrittskante vorausgesetzt, durch 
Gleichung (So) verbunden sind 

fjfc = mjIo + «ift — mj„ . 

Rechnet man nach dieser Gleichung die Relativgeschwindigkeit an ver- 
schiedenen Austrittspunkten aus unter Annahme der Geschwindigkeit in 
«.'noni k«i;..k:..»» T>„..ijj.^ ao entstehen, wenn die Relativgeschwindigkeiten 
gen werden, für verschiedene Wassermengen Punkt- 
•eieckspitzen , wie sie Fig. 101 und Taf. 3 Fig. 1 
\ der vorstehenden Gleichung diese Austrittskurve 
nstruiert werden für eine Wassermenge, hei welcher 
em beliebigen Punkt der Austnttskante unter den 
ungeo kein Wasser mehr durchströmt (»r,^ = 0). 
der Austritts kurven die zugehörige Wassermenge 

linen kann sich die Richtung der Wasaeruege im Axial- 
lie Richtung der Schauf elenden in den gegenüber früher 
cegelflächen mit kleiner werdender Wassermenge ver- 
Boß ist um ao weniger von Bedeutung, als er sich erst bei 
IVassermenge fühlbar macht, also erst in den Fällen, io 
B nicht mehr auf ganz genaue Zahleawerte i^ <icn 
Das Verfahren ist daher auch bei stark erv^terten 
vollständig ausreichend. 
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nach Gleichung (38) oder (43) ausgerechnet werden, wenn die Schaufel 
bekannt ist (durch Abwicklungen, Auf- und Grundriß). 

Jeder Austrittskurve bezw. jeder Wassermenge entspricht ein ganz 

bestimmtes Eintrittsdreieck. 
Dieses ist bestimmt durch 
die Größe und Richtung des 
jeweiligen Cq oder, was damit 
gleichbedeutend ist, durch 
dessen tangentielle und radi- 
ale Komponenten c«^ und c»,^. 
Die erste Größe wird, 
wie immer, nach dem zweiten 
Hauptsatz erhalten, wenn der 
Rechnung ein beliebiges Aus- 
trittsdreieck der betreflfenden 
Austrittskurve zu Grunde ge- 
legt wird. So erhält man z. B. 
wenn für die Wassermenge Q.^ 
das Austrittsdreieck für den 
Wasserfaden b herausge- 
griffen wird 

Der Ausdruck ly^^bedeutet hier 




^ iVassermenge 

Fig. 119. Wirkungsgrade, Leistung und Dreh- 
moment einer Francisturbine mit Drehschaufel- 
regulierung bei konstanter Umdrehungszahl be- 
rechnet auf Grund des Diagrammes Fig. 118. 



t09% 




i?*„ = 1 — c — ((^\» 

Es wird dabei angenommen 
werden dürfen, daß cj^ und 



cj für alle Wasserfäden un- 

c^ an- 



gefähr gleich werden, 
dert sich allerdings mit der 
Wassermenge, allein es kann 
erst, wenn die Leitradstellung 
bestimmt ist, nochmals nach- 
kontrolliert werden. Im üb- 
rigen ändert es seinen Wert 
bis ungefähr auf ein Drittel 
der vollen Wassermenge nur 
sehr wenig, sodaß für die 
in der Praxis vorkommenden 
Rechnungen c^ ruhig kon- 
stant angenommen werden 
kann, ohne den Wert des Verfahrens stark zu beeinträchtigen. In 
Fig. 119 ist zum Beweise dieser Tatsache c;., wie es sich bei Annahme 
des Diagrammes Fig. 118 für verschiedene Beaufschlagungen rechnerisch 



^ H^ssermenge 

Fig. 120. Wirkungsgrad und Nutzleistung bei 

normaler Umdrehungszahl aus Versuchen an 

einer Francisturbine der Firma J. M. Voith in 

Heidenheim erhalten. 
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ergibt, in Funktion der Wassermeoge aufgetragen. Auch ein Vergleich von 
aasgerechneten mit durch Bremsung gefundenen Wirkungsgradkun-en besagt 
dasselbe, siehe Fig. 120, 131 und 122. Über den Saugrohrgewinn (^ siehe 
Seite 96. icj ist allerdings vorerst nicht bestimmt, kann aber nach einiger 
Übung leicht geschätzt werden; er- 
weist sieb die Schätzung als zu un- 
genau, so muß c^ noch entsprechend 
korrigiert werden. 

c„, ist lediglich von der zuge- 
hörigen Fläche und der Wassermenge 
abhängig; da die erstere sich bei allen 
Schaufelstellungen gleich bleibt, so ist 
c«„ proportional der Wassermenge. Es 
würde also, wenn die Buchstaben ohne 
Index sich wie früher auf das geöffoete 
Leitrad beziehen, beispielsweise für die 
Schaufelstellung II gefunden werden. 

wobei Q„ aus der entsprechenden 
Anstrittskurve des Diagrammes zu 
bestimmen wäre. 

Durch diese Komponenten (c^ 
und c^)„ ist nun das Geschwindig- 
keitsdreieck auf dem Durchmesser D^ 
bestimmt, ebenso der Winkel Odu- 
Unter diesem gleichen Winkel müssen 
aber auch die Leitschaufeln stehen, 
uod es liegt daher die Aufgabe vor, 
die Leitschaufeln um ihre Achse so 

laß die Halbierungs- 

litzenwiokel mit dem 

nkel ao„ einschließen, 
bei voll geöffnetem 

dich großem Scbaufel- 

; worden, so vergrößert 

irgemäß, je mehr sich 

ließt. Es sollen bei- 
Spitzen der Leit- 

dem Kreis mit dem 

'i stehen, dann wird 
Seite 135 Angeführter 




Fig. 121. 



Fig. ISI und 122. Leistungen und 
Bremadrttcke (Drehniomeiit) bei ver- 
schiedenen SchaufelOffnungen und 
Umdrehnn gszahlen. 
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Fig. 122. 
die absolute Geschwindigkeit *^^ 



Üeser Gleichung leicht bestimmt werden. 
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Für bloße Überschlagsrechnungen oder wenn es sich um schmale 
Turbinen handelt, genügt es für praktische Ansprüche vollständig, wenn 
die Untersuchung für einen Wasserfaden, der ungefähr durch den Schwer- 
punkt des Austrittes geht, durchgeführt wird. 

Bei den folgenden Untersuchungen soll gewöhnlich nur dieses ab- 
gekürzte, aber um so durchsichtigere Verfahren Platz greifen. In Fig. 118 
ist für verschiedene Wassermengen das Ein- und Austrittsdiagramm be- 
stimmt, und zwar liegen die Enden der Geschwindigkeiten Co beziehungs- 
weise cj auf den ausgezogenen oder gestrichelten Kurven, je nachdem 
mit konstantem oder veränderlichem cl, gerechnet wird. Fig. 119 zeigt 
den Verlauf der letztem Größe in Funktion von Q aufgetragen, ferner 
die Wirkungsgrade, die Leistung und das Drehmoment. 

Die graphischen Tabellen Fig. 120, 121 und 122 zeigen dieselben 
Größen, erhalten durch Versuche an einer ähnlichen von Voith ausge- 
führten Turbine. Die gestrichelten Linien in Fig. 121 geben die Leistungen 
auf der Vorgelegewelle. 

Wie leicht aus Fig. 118 ersichtlich, wird bei kleiner werdender 
Wassermenge auch der Winkel Oo immer kleiner und kleiner, bis er 
schließUch in Null übergeht. Gleichzeitig wächst aber auch die absolute 
Eintrittsgeschwindigkeit Co und zwar bis zu einem Wert, der nur ganz 
ausnahmsweise Ui nicht überschreitet. Der Winkel j3o, unter dem das 
Wasser dem Eintrittsumfang relativ zuströmt, wird daher fast immer 
größer und größer, bis er schließlich den Wert 180 ^ erreicht. Die 
feste Laufradschaufel kann aber ihren Anfangswinkel ßi nicht ändern; 
es wird daher ßi so zu wählen sein, daß die Turbine stoß- 
frei arbeitet bei voller Leitradöffnung, wenn diese letztere 
die größte Bedeutung hat, bei einer mittlem Wassermenge, 
wenn die Turbine bei möglichst vielen Schaufelstellungen mit hohem 
Wirkungsgrad arbeiten soll. Im letzteren Fall tritt also bei voller Wasser- 
menge Stoß beim Eintritt auf und zwar wird gewöhnlich 

w] = 0,01 bis 0,02 

gewählt. Bei einer kleineren Beaufschlagung arbeitet dann die Turbine 
einmal stoßfrei. Ahnliche Verhältnisse, wie beim Eintritt, sind auch beim 
Austritt anzustreben. Die absolute Geschwindigkeit Cj erreicht ihr Mini- 
mum, wenn ihre Richtung auf der zugehörigen Relativgeschwindigkeit 
senkrecht steht ; nur ist damit nicht zugleich das Minimum des Austritts- 
verlustes verbunden, weil der Saugrohrgewinn um so größer ist, je mehr 
sich Oj 90 ^ nähert. Das Minimum des Austrittsverlustes wird danach 
auftreten bei einem Winkel Oj, dessen Wert zwischen dem vorhin genannten 
(90^ — /?,) und 90« liegt. 

Soll die Turbine bei voller Beaufschlagung am besten laufen, 
so wird nach wie vor der senkrechte Austritt das günstigste sein; 
soll ihr Wirkungsgrad über ein möglichst weites Reguliergebiet 
hoch sein, so empfiehlt es sich, den Winkel a* bei voller Leitradöflfnung 
größer als 90*^ zu halten und zwar umso größer, je niedriger die 
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günstigste Beaufschlagung sein soll. Gewöhnlich schwankt a^ bei Dreh- 
schaufelregulierung zwischen 100** und 115**. Es ist aber nochmals 
hervorzuheben, daß alle diese Annahmen vollständig im Belieben des 
Konstrukteurs stehen. 

Man kann bei der Konstruktion statt von der vollen auch von einer 
kleineren Wassermenge ausgehen, um dann rückwärts auf die erstere zu 
schliefien. Da aber einerseits doch in weitaus den meisten Fällen zuerst 
darauf gesehen wird, daß die Garantieen für eine Turbine bei voller OflF- 
nung erfüllt werden, und man anderseits doch genötigt ist, die ganz offene 
Stellung aufzusuchen, so erscheint es bei der Übersichtlichkeit des 
graphischen Verfahrens günstiger, der ersten Rechnung schon die volle 
Wassermenge zu Grunde zu legen; man übersieht ja dabei sofort, wie 
sich die Verhältnisse bei teilweise geschlossener Regulierung gestalten. ^ 



2. Konstruktion der Drehschanfelregnliening. 

Die Formgebung der Leitschaufeln wurde schon auf Seite 131 u. f. 
allgemein erörtert. Es ist nun an dieser Stelle näher auf die Art und 
Weise einzugehen, wie die Schaufeln selbst bewegt werden. 

a) Die Finkregulierung im engern Sinne. 

(Gleitsteinregulierung.) 

Jede Schaufel trägt einen eingefrästen Schlitz, in dem sich zumeist 
unter Vermittlung eines Gleitsteins zur Umwandlung der Linien- in 
Flächenberührung ein Zapfen bewegt, der selbst wieder fest auf einem 
g^en das Turbinenmittel zentrierten Regulierring sitzt. Dreht sich dieser 
letztere, so bewegen sich die Zapfen absolut genommen auf einem Kreis 
um das Turbinenmittel, relativ zur Schaufel in deren Schlitz. Die Länge 
des letztem ist nach der Größe des Zapfenweges zu bemessen. Fig. 123 
und 124 zeigen eine solche Anordnung. 

Bei der Konstruktion geht man zunächst bis zur Bestimmung des 
Drehzapfens vor wie auf Seite 131 angegeben. Der Drehzapfen soll 
dabei möglichst gegen die Spitze der Schaufel gedrängt werden, um diese 
nicht zu lang ausfallen zu lassen. Der Schlitz zur Aufnahme des Gleit- 
steines wird zwanglos ungefähr in die Richtung nach dem Drehzapfen 
gebracht ; er soll mit seinem inneren Ende so beginnen, daß der Abstand 
des Zapfens am Regulierring vom Drehbolzen mindestens die Hälfte, 
besser Dreiviertel der Strecke vom Drehzapfen bis zur Schaufelspitze be- 
trägt. Der zweite Endpunkt ist durch den kinematischen Zusammenhang 
zwischen Schaufel und Regulierring gegeben. In Wirklichkeit wird der 
Schlitz von den letzten Stellungen des Regulierzapfens an noch je um 



* In Dinglers polytechnischem Journal, Jahrgang 1904, beschreibt R. B a u - 
mann ein weiteres ähnliches Verfahren, das vielfach noch etwas rascher zum 
Ziele führt 
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einige mm verlängert. Die Abmessung des Gleitsteines in der Sichtung 
des Schlitzes soll eher größer sein als die Breite des letzteren, um auch 
bei einiger Abnützung ein Verklemmen auszuschließen. Oft kommen statt 
der Gleitsteine auch Rollen zur Anwendung. Die Zapfen werden im 
Regulierring zumeist gut eingepaßt und zur Sicherheit am äußern Ende 
ganz wenig aufgenietet (s. Fig. 124). 

Die eben gezeigte Konstruktion hat den Nachteil, daß der Abstand 
des Resulierzapfens 



Verbindungsrippen ziemlich hinausgerUckt Fig. 124. 

werden. 

Der Regulierring aus Guß- oder Schmiedeisen wird bei offenen 
Turbinen einfach auf den einen Kranz aufgelagert (s. Fig. 124), bei ge- 
schlossenen Turbinen in denselben eingebettet (s. Fig. 126) und zwar im 
Interesse einer leichten Montage meistens auf der Seite des Leitrades, die 
nicht zuerst demontiert wird, und die gewöhnlich auch besser gestützt ist, 
d. h. bei vertikalen Turbinen gewöhnlich unten, bei horizontalen auf der 
Sangrohrseite. Über die Bewegung des Regulierringes siehe Seite 161. 

Die Gleitstein regulieruog bewegt wohl die Schaufeln in richtiger 
Weise; die letzteren sind leicht richtig zu formen, der Leitkanal ist 
vollständig frei von Konstruktions teilen ; allein die Gleitsteine verursachen 
ziemliche Reibung, sie nützen sich leicht ab, und die Kraftverteilung ist, 
wenigstens bei der zuerst angegebenen Ausführung, oft eine wenig gUnstige. 
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b) KeguIieruDg mit Schubstange n. 

(Amerikanischen Ursprungs, in Europa ausgeführt von Briegleb, 

Hansen & Co., Gotha, und J. J. Bieter & Co., Winterthur.) 

Die Schaufeln tragen Zapfen, die durch die eine Stirnwand des 
Leitrades hindurchreichen und außerhalb durch Augen gefaßt werden, 
die ihre Bewegung mittelst Schubstangen von einem auf dem Deckel 

zentrierten Ring 



bei größeren Gefällen starke Biegungs- i 

momente auszuhalten. Fig. 126. 

Da der Ring, durch welchen die 
Schaufeln bewegt werden, verhältnismäßig kleinen innem Durchmesser 
erhält, kann er leicht nur von einer Stelle des Umfanges aus bewegt 
werden, wenn die Umfangskraft an einem genügend großen Radius angreift. 
Die Regulierung baut sich bei offenen Turbinen recht günstig, etwas 
weniger bei geschlossenen. 

Unumgänglich ist bei ihr immer eine gute, starre Verbindung der 
beiden Leitradböden durch kräftige Distanzbolzen. 
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c) Regulierung von J. M. Yoith in Heidenheim. 

Auch hier wird ein Regulierring als Kuppelung zur Erreichung einer 
gleichzeitigen Bewegung der Schaufeln verwandt; die Verbindung mit den 
letzteren geschieht aber durch kleine Schubstangen, Laschen, die ihren 
einen Drehpunkt am ßegulierring, den anderen an der Schaufel haben. 
Sie sind zumeist in der Schaufel, seltener im Begulierring (bei schmalen 
Turbinen) untergebracht. Die Befestigung der Zapfen ist dieselbe wie 
bei der Gleitsteinregulierung, 

Bei der Konstruktion (vergl. Fig. 127 und 128) geht man am besten 

von der ganz geschlossenen Stellung der Schaufeln ans, wählt sich dort 

_^__^^_ den Angriffspunkt der 

^ — "^ ' — -^ Lasche an der Schaufel, 



uesiaii una üusuennung inrer üub- , 

sparung zu finden , drehe man zu- Fig. 128. 

nächst die Schaufel mit der Lasche 

in Schlußsteilung bis in die ganz offene Lage. Beide Laschenzapfen 

bewegen sich dabei auf Kreisen um die Drehachse der Schaufel und in 

einer gegenseitigen Entfernung gleich der Laschenlänge. Eine weitere 

Drehung der Lasche um ihren Zapfen in der Schaufel bis in die in 

Fig. 127 gezeichnete Stellung ergibt dann endlich ihre Lage bei geöffneter 

Schaufel. 

Wie aus der ganzen Konstruktion ersichtlich, ist die Reibung bei 
dieser Regulierung verhältnismäßig klein, die Kräftewirkung eine äußerst 
günstige und die Lasche vor fließendem Wasser geschützt. Die Regu- 
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lierung paßt sich allen Verhältnissen sehr leicht an und darf mit Recht 
als erstklassig bezeichnet werden. Auch die Montage ist recht bequem, 
wenn nur darauf gesehen wird, daß zuerst der Regulierring und dann 
die Schaufeln montiert werden können. Bei breiten Turbinen wird das 
Nest für die Lasche nur so hoch als gerade notwendig ausgebildet; der 
übrige Teil der Schaufel wird dann nach den Grundsätzen kleinsten 
Verlustes konstruiert (s. Fig. 127). Der Zapfen an der Schaufel kann 
wegfallen, wenn der untere Teil der Lasche selbst als Zapfen, das Nest 
als dazu passende Pfanne, ausgebildet wird. 

Ihrem Aufbau nach, ähnlich der vorigen, ist die Regulierung von 
Storrer. Hier ist die Lasche zu einem das ganze Nest ausfüllenden 
Exzenter erweitert. 

d) Kettenregulierung. 

Die bisher behandelten Konstruktionen arbeiten alle mit einem 
Begulierring, der zu seiner Bewegung ziemlich viel Arbeit erfordert, weil 
er nicht unerhebliche Reibung verursacht. Diesen Nachteil vermeidet 
vollständig die von der Firma Ing. A. Riva, Monneret& Co. in Mai- 
land nach Patent Foresti ausgeführte Kettenregulierung. An 
jeder Schaufel sind zwei Augen so ausgebildet, daß die Drehpunkte 
zweier benachbarter Schaufeln mit dem vordem Auge der einen 
und dem nacheilenden Auge der vorangehenden Schaufel zusammen ein 
Parallelogramm bilden. Werden die beiden Augen durch eine Lasche 
verbunden, so müssen sich die Schaufeln immer kongruent bewegen. 
Diese Verbindung ist über den ganzen Umfang weiter geführt, sodaß eine 
vollständige Kette entsteht. Das Reguliergestänge greift an einer oder 
mehreren über die Kette hinaus verlängerten Schaufeln an (siehe Taf. 4 
Fig. 1 und 2). 

Die Augen sitzen im Axialschnitt gewöhnlich in der Mitte der 
Schaufel. Bei Turbinen gewöhnlicher und großer Breite ist der durch 
die Kette verursachte Verlust durch Wirbelbildung nur klein; bei 
schmalen Turbinen dagegen dürfte der Abfall an Wirkungsgrad fühlbar 
werden, wenn die Kette nicht ganz auf die eine Seite gerückt wird. 

Der Vorteil der Regulierung liegt, wie schon erwähnt, im Fehlen 
des Regulierringes und in der dadurch bedingten leichten Beweglichkeit; 
es muß nur darauf geachtet werden, daß die Zapfen, die in der Nähe 
des Angriflfspunktes vom Gestänge große Drücke auszuhalten haben, dem- 
entsprechend sorgfältig konstruiert werden. Um den Druck auf die 
Flächeneinheit und damit die Abnützung klein zu halten, empfiehlt es 
sich, die Drehzapfen durch Stellschrauben fest mit den Laschen zu 
verbinden, dafür die Augen eher etwas breit auszubilden \yxi^ sie 
anszubächsen. 

Die Konstruktion hat sich bis jetzt recht gut bewährt * \s\, ^^^^ 

ihr leicht möglich, jede Schaufel für sich herauszunehmen, ^. ^ot^^^^^ 
der besonders bei großen Turbinen hoch einzuschätzen ist. ^\v 
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8. Drehmoment und Belastung von Leltradschanfeln. 

Um die JRegulierkräfte bei Drehschaufelii beurteilen zu können, muß 

zunächst das Drehmoment einer Schaufel bekannt sein, Fig. 130 zeigt 

eine Drehachaufelregulierung in geschlossener, Fig. 131 in offener Stellung. 

Die erstgenannte Stellung wird aus der offenen am besten nach dem 

Verfahren von Braun' wie folgt gefunden (Fig. 129). 

Der Schlußpunkt At der Schaufelspitze läßt sich immer mit großer 
Sicherheit angeben. Werden die drei Punkte A, , 0, , 0, durch C zu den 
vier Ecken eines Parallelogramme» ergänzt, so bleiben sich hei einer 
Verdrehung je zwei gegenüberliegende Seiten immer parallel. Denkt 
man sich einmal 0, C statt 0, 0, festgehalten, so beschreibt der Punkt A, 
einen Kreis um C, 0, einen 
solchen um 0,. Die Relativ- 

, bewegung der Schaufeln ist 

/' hierbei die gleiche wie bei 
/ festem 0, 0,, somit berührt 
auch Ä, die Bückschaufel von 
2 an der gleichen Stelle A',. 
0, gelangt nach 0;, Dreht 
sich das ganze System, also 
nun auch die Schaufel 2 wieder 
rückwärts um den Punkt 0„ 
bis O; wieder nach 0, und AI 
^gj. damit nach B, kommt, also 
^.i.-»v"-«.^.«. "11 '1^1 Winkel <p, so nimmt 

es endlich die Stellung ent- 
sprechend der ganz geschlossenen Turbine ein. qi ist also der Drehwinkel 
der Schaufel von der Ausgangs- bis zur Schlußstellung. 

a) Die geschloBsene Schaufel. 

Auf diese wirkt längs der Strecke A,B, das Saug-, auf der Strecke 
B,DtAt das Druckgefälle. 

Liegt, wie in Fig. 130, JD, auf dem Kreis um 0, durch B„ so liefert 
das Stück B,F,D, kein Drehmoment; es wirkt darauf nur eine durch 0, 
gehende Kraft ^„ _ ^ j^ ^ (ß^ jy^^ . 

Auf der Strecke AiD, herrscht gegenüber A,B, ein dem ganzen 
verfügbaren Gefälle H entsprechender Überdruck, Die durch denselben 
bedingte Kraft liegt in der Mittelsenkrechten der Strecke A,I)t und hat 
■ä™ ^'rt R' = (A,D.)b..rH, 

ihr Moment ist gleich dem Produkt aus R' und seinem Abstand vom 
Drehpunkt. Da der gesamte Wasserdruck auf die Schaufel gleich der 

' Zeitschrift für das gesamte Turbinenwesen 1905. 
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fiesultier enden B aus B^ und B^' ist, so kann für dieses Moment auch 
gesetzt werden Ma = B.Q. 

Wie ohne weiteres ersichtlich, ist dasselbe in hohem Maße abhängig 
von der Lage des Drehpunktes. Nach Fig. 130 wirkt es, wie in den meisten 
Fällen der Praxis auf Oflfnen, verkleinert sich aber, wenn 0, gegen die 
Schaufelspitze hin rückt; es würde gleich 0, wenn 0, in die Kichtung von B' 
fallen würde, und wirkt auf Schließen, wenn sich 0, links von B^ befindet. 

Die Gesamtkraft K auf den Bolzen findet sich als Resultierende aus 
B und der ihrer Richtung nach aus der Kegulierungsanordnung bekannten 
Kraft P an dem Yerbindungspunkt der Schaufel mit dem Hegulierring, 




Fig. 180. 

indem man vom Schnittpunkt der Richtungen von P und B die Ver- 
bindungsgerade nach Ot zieht und auf dieser K konstruiert (Fig. 130). 
P steht bei Gleitsteinen senkrecht auf der Gleitbahn, bei Voith- und 
andern Lenkerregulierungen in der Richtung der Laschen bezw. der Lenker. 
SoU die Schaufel bewegt werden, so treten zu den bekannten Kräften 
noch die Reibungswiderstände hinzu. Die den Bolzen belastende Kraft K 
ruft am Umfang desselben einen der Bewegung entgegengesetzt gerichteten 
Reibungswiderstand hervor von der Größe 

fiK (ji Reibungskoeffizient = 0,3—0,4) 

and ein Moment 

fiK'r (r Radius des Drehbolzen^V 

Dieses Moment wird erzeugt, wenn K an einem Hebelarm ^^ atv9T^^^^*^ 
K geht daher nicht mehr durch die Drehachse der Schauf^-x <vd^^ 
tangiert an einen Kreis mit dem Radius fir um das Mittel des X^ ^ v^e'VV^* 



T h o m a n n y Wasserturbinen. 
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Ferner tritt beispielsweise bei der Gleitsteinreguliening zu P die 
Reibimg (iP in der Richtung der Gleitbahn, sodaß die neuen hier wirken- 
den Kräfte P, und P, Ton der Richtung von P abweichen um Winkel, 
deren Tangenten gleich -\-(t und — fi sind. 

Die Kräfte werden auch hier ähnlich zusammengesetzt wie bei Ver- 
nachlässigung der Reibung (siehe 
fig. 130). Es zeigt sich, daß bei 
den getrofTenen Annahmen die 
Reibung eine Erhöhung der Regu- 
lierkraft um ca. 60 "h mit sich 
bringt. Trotzdem wurde sich die 
Schaufel, wenn keine weiteren 
Reibungskräfte hinzutreten, noch 
von selbst öfTnen, allerdings nur 
ein kleines Stück weit. 

Verschiebt manden Drehpunkt 
der Schaufel gegen ihre Spitze zu, 
so wachsen die Reibungskräfte im 
Verhältnis zu denen des Wasser- 
druckes bald derart an, daß sich 
die Schaufel gar nicht mehr von 
selbst bewegt. 

Die Kräfte P zerlegen siqh 
radial und tangentiell in P, und P,. 
Die ersteren rufen lediglich Ma- 
terialspannungen im Ring hervor, 
während die letzteren die an 
seinem Umfang zur Bewegung er- 
forderliche Kraft ergeben. Aus 
der Figur ist ohne weiteres za erkennen, wie diese durch die verschiedene 
Neigung der G-leitbahn vergrößert oder verkleinert werden kann. 

b) Die offene Schaufel. 

Wesentlich umständlicher gestaltet sich die Aufgabe filr die ganz 
oder teilweise geöffnete Schaufel. Die Schwierigkeit liegt hier in der 
Bestimmung des spezifischen Druckes an irgend einer Stelle der Schaufel. 
Am besten führt noch folgende Überlegung zum Ziel. Im Spalt kann 
das Wasser bei der außerordentlich raschen Aufeinanderfolge der Schaufeln 
(im Minimum etwa 30 Wechsel in der Sekunde) auf beiden Seiten einer 
Leitschaufel kaum merklich verschieden strömen; es dürfen daher für die 
nachfolgenden Untersuchungen auf einem Kreis des Spaltes Druck und 
Geschwindigkeit mit genügender Genauigkeit überall konstant angenommen 
werden. Das gleiche gilt für den Eintritt ins Leitrad. Femer sei noch 
angenommen, daß in Zwischenschnitten wenigstens die Geschwindigkeiten 
zunächst gleich seien. 



S. Drehmoment und Belastung von Leitradschaufeln. 147 

Auf Seite 91 u. f. ist ausgeführt, daß in einer sich um eine Achse 
drehenden Flüssigkeit auf Kreisen um diese Drehachse gleiche Drücke 
imd Geschwindigkeiten herrschen, wenn sich die Umfangskomponenten Cu 
der letzteren umgekehrt proportional den Kadien yerhalten. Es ist dann 

Cu r-\-dr 

Cu + dc'^ r 

und daraus nach einiger Umformung 



'•• "« • 



r 

Dies ist im allgemeinen nicht gültig fiir die Bewegung eines durch un- 
endUch benachbarte Kreiszylinder aus Leitkanälen herausgeschnittenen 
Elementes; hier erteilen die Kanal wände dem Wasserelement auch in der 
Richtung des Umfanges noch weitere Beschleunigungen 

dt ' 

die sich dadurch äußern, daß der Druck in dem Wasserelement nicht 
konstant ist, sondern von der Mitte an nach der einen Seite zu-, nach 
der andern abnimmt. 

Ist die gesamte UmfangsbescUeunigung — r^ , so gilt 



dt 



d/ dt "•" dt 

dCu dCu dc^t 



dt dt dt 

dci/ dCu dr 



dt dt dr 

nun ist die radiale Geschwindigkeit 



"*" r dt dt [dr ^ r ) '' 



dr 



dt ' 
^™^ dcj; _ (dcu yCu\ 

"dT — ^'-UV^T]' 
Der Druckunterschied an den beiden Enden des Wasserelementes 
muß, wenn er dieses um -^ beschleunigen soll, den Wert haben 

^ g dt \ 2g J 

wobei A U den zwischen zwei Schaufeln liegenden Teil des Umfanges 
bedeutet. 

Der Druckunterschied zwischen Mitte und Ende also 

Wenn Kontinuität herrscht, so ist auch 

die Werte mit dem Index für den Kreis vor den Laufradscha >fc a^^* 
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Für die Geschwindigkeiten wurden bisher stillschweigend die spezi- 
fischen Werte, also diejenigen bei dem Gefalle -^ — eingesetzt. Beträgt 

das Gefälle der Turbine H, so ist noch mit 2gH txl multiplizieren. 
Der Druck in der Mitte des Wasserelementes ist 



(i-<4-Oy.ir, 



i/. 



wobei c die totale spezifische Geschwindigkeit, (^ die Widerstände -^ bis 



H 



^oK 



zu dem betreffenden Kanalpunkt bezeichnen. Der Druck an den Enden 
eines Wasserelementes stellt sich demnach auf 

i, = (i-c'„-c')y.ff+754Cr.c..(4> + >) 

Das positive Vorzeichen des letzten Gliedes gilt für die eine, das negative 
für die andere Kanalseite. Statt AUoCr^ kann zumeist auch gesetzt 

werden — ^ , sodaß 

p = [(,_^_^)±^_(4^ + .;;.)],.ff. (47) 

(?„ wird entweder durch den ganzen Kanal 
konstant (ca. 0,03) oder gleichmäßig von 
innen (0,05) nach aufien bis auf ab- 
nehmend angenomipen. c wird am besten 
erhalten aus seiner radialen Komponente 

_ AVq 

und seiner Richtung, die sich als Neigung 
der Tangente des mittleren Wasserweges 
ergibt. Aus den entsprechend gebildeten 
Dreiecken (Fig. 132) kann dann auch c„ abgegriffen werden. 

-~- wird, wie bekannt, als trigonometrische Tangente des Neigungs- 
winkels von geometrischen Tangenten an die in Funktion von r aufgetragene 

Kurve der Cu erhalten (Fig. 133). 

Hat man so den spezifischen Druck 
in einzelnen Punkten 1, 2, 3 u.s.w. der 
Schaufel bestimmt (Fig. 131), so rech- 
net man sich unter Annahme von kon- 
stantem Druck auf die an den Schau- 
feln liegenden Grund- 
flächen (Albo) der in 
der Umfangsrichtung 
herausgeschnittenen 
Wasserzylinder die 
Einzelkräfte 




Fig. 132. 




Fig. 133. 



AR = {Albo)p 
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aus und setzt sie zur Gesamtkraft R des Wasserdruckes zusammen ; das 
Moment wird dann -p 

Die Reibung kann analog berücksichtigt werden, wie bei der geschlossenen 
Schaufel. 

Etwas einfacher, jedoch noch ungenauer, weil die Schaufelkrümmung 
nicht berücksichtigt wird, ist folgender Weg. Man suche sich im Leitkanal 
durch einbeschriebene Bereise die lichten Weiten a^ senkrecht zu c auf, 
worauf dieses berechnet werden kann aus der Gleichung 



C = Cc 



a. 



und 



Die mittlere Druckhöhe ergibt sich damit zu 

H. = il-<^)H=[l-<i{-^J]H 

wonach dann die Kräfte und Momente aufgesucht werden wie oben. 

Handelt es sich lediglich um die Belastung der Schaufel, so ist 
oft schon das Ergebnis der nachstehenden Überlegung ausreichend. 

Bei senkrechtem Eintritt ins Leitrad und senkrechtem Austritt aus 
dem Laufrad wird das Wasser im erstem bis zum Spalt ebensoviel in 
tangentieller Richtung beschleunigt, wie es nachher verzögert wird. Es darf 
daher angenommen werden, daß auf das Leitrad annähernd das gleiche 
Drehmoment wie auf das Laufrad wirkt, jedoch in umgekehrtem Sinn. 
Kennt man also Leistung und Umdrehungszahl einer Turbine, so ist das 
Drehmoment des Lauf- und demnach auch des Leitrades von der Größe 



Jlf = 716 



N 



n 



(in mkg) 



Ist jSq die Anzahl der Leitschaufeln, q^ der Radius des Kreises, auf 
dem ihre Drehachsen stehen, so kann die Kraft, die in der Richtung 
desUmfanges auf eine Schaufel wirkt, annähernd gefunden werden aus 

der Beziehung 3f 

Mt = 1 

die Gesamtbelastung eines Drehbolzens stellt sich 
dann bei voller Beaufschlagung unter normalen _ 
Verhältnissen auf ungefähr das 1,5 bis 2fache 
dieser tangentiellen Komponente, also 

JJ = l,5bis2-^. 

Der Drehbolzen kann gewöhnlich nicht oder höchstens an einem 
Ende als eingespannt angenommen werden. 

Denkt man ihn in zwei festen Ringen beiderseits frei auf\ießeti4> ^^ 
ist das größte Biegungsmoment mit den Bezeichnungen aus X^» \ä4 

R ^* 

Mb = a' -pT - 




Fig. 134. 
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Ist der eine der Leitradböden lediglich durch die einseitig einge- 
spannten Bolzen gehalten, so ist, wenn die Buchstaben mit den Lidices 
u und r die Größen in Richtung des Umfanges, beziehungsweise des 
Radius bedeuten, das Biegungsmoment in diesem Fall 



M, = -^frRl^a^El. 



Bei liegenden Wellen wirkt auch das Gewicht G des beweglichen 
Bodens, des zugehörigen Leitraddeckels, des Endlagers und eines Teils 
der Welle samt Laufrad auf die Bolzen zurück. In dem am stärksten 
beanspruchten Bolzen wirken dann die Biegungsmomente 

In Wirklichkeit kann das Biegungsmoment sich allerdings dadurch 
etwas vermindern, daß der Bolzen im beweglichen Boden nicht frei auf- 
liegt ; doch ist er in den meisten Fällen auch von dem Zustand richtiger 
Einspannung ebensoweit entfernt. 

Die Ausrechnung der Momente ist für die offene und geschlossene 
Schaufel durchzuführen und der Festigkeitsrechnung der größere Wert 
zu Grunde zu legen. 

Oft ist man genötigt, die Bolzen wenigstens zum Teil zu entlasteu 
durch besondere Yersteifungsschrauben, Bügel, die von einem zum andern 
Boden reichen, oder durch besondere Verbindung des sonst nur an den 
Bolzen hängenden Bodens mit dem Fundament. Siehe Taf. 4 Fig. 2, 
Taf. 11 Fig. 2, Taf. 12 Fig. 2 u. a. 

Diese Versteifungen sind insbesondere bei mehrfachen großen Tur- 
binen mit vertikaler Welle nicht immer gut anzubringen, weshalb sich 
die Drehschaufelregulierung für diesen einen Fall nicht immer eignet. 

Um bei Überschlagsrechnungen rasch die Größenordnung des Regulier- 
widerstandes zu erhalten, kann auch wie folgt verfahren werden. 

Denkt man sich verschieden große Turbinen einer Regulierungsart 
immer einander ähnlich ausgeführt, d. h. die einzelnen Abmessungen nur 
proportional vergrößert oder verkleinert, so wird bei irgend einer Schaufel- 
stellung die Regulierarbeit, das Produkt aus größtem Widerstand auf irgend 
einem Radius der Regulierwelle und seinem Weg annähernd proportional 
sein dem Durchmesser Dj, der Breite 6© der Turbine und dem Gefalle ETy 
sodaß die Regulierarbeit Ar wird 

Är = kboDiH, (49) 

worin k eine von der Regulierart, der Konstruktion der Leitschaufelu 
und, wenn auch in geringem Maß, von der Größe der Turbine und dem 
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Grefalle abhängige Konstante bedeutet. Diese stellt sich bei richtiger 
Schaufelkonstruktion ungefähr auf 

i = 40 bis 100, (49 a) 

wobei die untern Werte bei höheren Gefallen, kleinem Turbinen und leicht- 
gehenden Kegulierungen (Kettenregulierung, Regulierung mit langen Schub- 
stangen, Voithregulierung), die großem Werte bei großen Turbinen, niederem 
Gefälle und schwergehenden Eegulierungen einzusetzen sind. Bei schlecht 
konstruierten Leitschaufeln (Drehpunkt zu weit Ton der Spitze entfernt) 
kann k natürlich auch auf höhere Werte (bis 200) ansteigen. 

Diese Faustregel kann ebenso genau auf die Wassermenge bezogen 
werden, indem man schreibt: 

Ar = 50 bis 130 q H 



^^^^ Ar =10 bis 30 Q,H, 

worin g und Qi die Wassermengen beim Gefälle 
(Längenmaße in m). 



} 



(50) 



29 



bezw. 1 m bedeuten 



Regulierungen mit festen Leitsehaufeln. 

1. Außenachtttze. 

Die Regelung der Wassermenge geschieht hier durch eine außen 
am Leitrad bewegliche Eingschütze. Durch Heben und Senken derselben 
wird die Wassermenge vergrößert oder verkleinert (Fig. 135). 

Ist in Fig. 136 da s Diagramm für volle 
Beaufschlagung gegeben, so werden sich bei 
einer verminderten Wassermenge Q^ also teil- 
weise geschlossener Schütze, die Geschwindig- 
keiten Co, u?i und Wt proportional Q verkleinem; 




Ug'O.^is 



Uf0.6S 



C^QZIS 




Fig. 1S5. Francisturbine 
mit Außenschfltzenregulierong. 



Fig. 136. Diagramm einer 
Francisturbine mit Außenschützenregulienmg. 



für U7s ist dies allerdings nur bei schmalen Rädern ohne weiteres richtig; 
das Ergebnis wird aber auch bei größerer Breite 6, noch hinreichend 
genau, wenn das Diagramm etwa für den Schwerpunkt des Austrittes 
der Betrachtung zu Grunde gelegt wird. Beispielsweise müßten in ^g« 136 
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1. Außenschütze. 



für ^U Beaufschlagung Co, w^ und w, auf ^k ihres Erstwertes vermindert 
werden. 

Die zweite Hauptgleichung lautet 



^«0 — 



2u. 



der hydraulische Wirkungsgrad ist 






Vh = c'i — (i — wl + cl = J2u,(Cuo — ~c,i)' 



^ 



Wie hieraus ersichtlich, ist tj^ direkt proportional dem Horizontal- 
abstand der Endpunkte Ton ^ Cu^ und c^^ ; es wird insbesondere ly* gleich 

Null, wenn die beiden genannten Punkte im Diagramm senkrecht über- 
einander liegen. Bei einem Axialdiagramm mit ß.z^gO*^ und «8 = 90® 
triflft dies zu bei halber Wassermenge ; Verschlechterung gegenüber diesen 
Verhältnissen bei kleinerer Beaufschlagung bewirken 



/?! < 90 «, 
Verbesserung dagegen 



a» < 90^, «i < «, (innere Radialturbine), 



i3l>90^ a,>90 



1000/, 
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Fig. 137. Wirkungsgrade einer 

Francisturbine mit Außenschützen- 

regulierung bei verschiedener 

Wassermenge. 



Wi > «, (äußere Radialturbine). 

Mit einer Regulierung Tor dem 
Leitrad wird daher noch am günstig- 
sten die Francisturbine arbeiten, be- 
sonders wenn sie nicht zu rasch läuft; 
immerhin sind die Wirkungsgrade bei 
teilweiser Beaufschlagung auch da 
noch so schlecht, daß man sich heute 
nur noch in seltenen Fällen mit der- 
artigen Regulierungen begnügen kann. 
In Fig. 137 sind der hydraulische 
und der totale Wirkungsgrad in 
Funktion der W«ssermenge für eine 
mit Außenschütze regulierte Francis- 
turbine aufgetragen. 

Es ist übrigens, wie die vor- 
stehenden Untersuchungen zeigen , 
vollständig gleichgültig, auf welche 
Weise das Abdrosseln vor dem Leit- 
rad geschieht, wenn nur die Ge- 
schwindigkeiten und Drücke bei einer 



Beaufschlagung in der ganzen Spaltfläche dieselben bleiben.^ 



^ Es sei an dieser Stelle auf den großen, grundsätzlichen Unterschied 
zwischen Dampf- und Wasserturbine hinffewiesen. Die erstere wird ohne zu 
großen Nachteil fast ausschließlich durdi Drosselung reguliert, während die 
letztere dabei so schlecht arbeitet, daß sie im Wettbewerb mit anders regulierten 
Turbinen unbedingt unterliegen würde. 



1. Außenschütze. 
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Konstruktives. 

Fig. 135 zeigt die Ausführung einer Bingschütze am Leitradeintritt. 
Die Schütze wird am besten Ton 3 oder 4 gleichmäßig axial bewegten 
Stangen gefaßt, um dadurch ein Ecken am Leitrad auszuschließen. 

Die Konstruktion fand praktische Anwendung bei den Turbinen 
des Elektrizitätswerkes Rheinfelden (siehe Zeitschr. d. Vereins deutscher 
lug. 1899). 

Statt für axiale kann der Schieber auch für Drehbewegung kon- 
struiert werden als sogenannter Gitterschieber, bei dem die Leit- 
kanäle in der Umfangsrichtung so zusammengezogen sind, daß genügend 
Auflage für den geöffneten Schieber entsteht (Fig. 138). 

Um bei Gitterschiebem den Wirkungsgrad für die volle Wassermenge 
nicht zu sehr unter der ungünstigen Leitkanalform leiden zu lassen, 
empfiehlt es sich, den Kanal, wie in Fig. 139 angedeutet, im Axialschnitt 
nach außen zu erweitern. (Ausführungen 
u. a. im Elektrizitätswerk Chevres bei 
Genf.) 

Der Vorteil der Gitterschieber und 
Leitradschützen besteht bei der Francis- 
turbine hauptsächlich in dem einfachen, 
soliden Aufbau der Turbine, der festen 
Verbindung zwischen den beiden Leit- 
radböden, einem Minimum Ton bewegten 
Teilen und verhältnismäßig kleinem, 
hydraulischem Regulierwiderstand. Der 
letztere kann zwar immer noch größere 
Werte annehmen, als man im ersten 
Augenblick vermuten könnte; es ist 
sogar lediglich durch die Bücksicht auf j,. ^^ '^^^^ jgg 

einen kleinen Eegulierwid erstand die in Regulierung äurch Gitterschieber. 
Fig. 138 angegebene übliche Form der 

Schieber bedingt. Die Geschwindigkeit des Wassers längs der Abschluß- 
kante des Schiebers nimmt nämlich beim Schließen immer größere Werte 
an, bis sie schließlich nahezu die Gefällsgeschwindigkeit ^2gH erreicht, 
die Dmckhöhe vermindert sich gleichzeitig um H. Weiter nach außen 
zu nimmt dann die Geschwindigkeit wieder kleinere Werte c^yj^gH an, 
die Druckhöhe steigt dementsprechend auf 

Wenn man nach Gefühl die Kurven gleicher Geschwindigkeit atvnähemd 
senkrecht zu den Wasserfäden (vergl. Fig. 140) einträgt \xx\4 datkw aus 
der Gleichung 




e^ bestimmt, so kann man 




c^ = 



H{l-cl) 
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2. Spaltschützenregulierung. 



genügend genau erhalten. Da auf die nicht abschließende Kante des 
Schiebers die volle Druckhöhe H wirkt, so entsteht eine Umfangskraft 
auf die radiale Flächeneinheit des Schiebers von 

y[H-H{l-cl)\ = yclH. 

Werden diese Drücke senkrecht zu den zugehörigen Radien aufgetragen, so 

erhält man die Kurve (?H in Fig. 140. Die von ihr, dem Radius und der 

ersten Tangente eingeschlossene Fläche ergibt den 
Druck auf die Länge 1 der Schieberkante. Diese 
Druckfläche kann auch ersetzt werden durch ein 
in Fig. 140 eingezeichnetes Rechteck von kon- 
stanter Druckhöhe H und entsprechend kleinerer 
radialer Basis. Nach Fig. 140 würde diese Zone 
mittlem Umfangsdruckes yH etwa 15 mm radiale 
Ausdehnung besitzen, sodaß für eine Turbine von 

Fig. 140. Maßstab \/io. 400 mm Breite beim Leitradeintritt, 30 Leitschaufeln 

und 10 m Gefälle der gesamte Umfangsdruck auf 

den Schieber sich ergeben würde zu 

y . ff. 6a • 4r . ^0 = 1000 . 10 . 0,4 • 0,015 . 30 = 1800 kg. 

Die Genauigkeit des Verfahrens ist natürlich keine große, für die 
Praxis aber doch hinreichend; es zeigt sich deutlich, daß die Regulier- 
kraft um so^größer wird, je stärker der Schieber an der Abschlußkante 
in radialer Richtung ausgebildet ist. Die Bewegung des Gitterschiebers 
erfolgt ähnlich wie die des Regulierringes bei der Drehschaufelregulierung 
(siehe Seite 161 u. f.). 




2. Spaltschtitzenregaliernng. 

Die einfachste Form der Spaltschützenregulierung zeigt eine zwischen 
Leit- und Laufrad axial bewegliche Ringschütze (Fig. 141). 

Im Spalt und im ersten Teil des 
Laufrades bildet sich bei teilweise ge- 
schlossener Schütze eine Unstetigkeit des 
Querschnitts. Der regelmäßige Durchfluß 
durch die Turbine wird dadurch stark ge- 
stört, sodaß eine rechnerische Untersuchung 
immer unsichere Ergebnisse liefert; doch 
sind diese noch genau genug, um aus ihnen 
die wichtigsten Konstruktionsregeln für die 
Regulierung ableiten zu können. 

Fig. 142 stellt das Diagramm einer 
Turbine bei teilweise geschlossenem Schie- 
ber dar. Die Wasserteilchen treten im 
letztem Fall mit der Geschwindigkeit Co 

Fig. 141. Francisturbine ^^^ ^®"^ Leitrad aus und durchfließen den 

mit Spaltschieberregulierung. Spalt unter dem Schieber hindurch mit 
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der relativen Geschwindigkeit Wo» Diese weicht nach Kichtung und Größe 
von der Geschwindigkeit Wi ab, mit der das Wasser den vollen, ersten 
Laofradquerschnitt gleichmäßig durchströmen würde. Obschon nicht 




Fig. 142. 



genau zutreffend, muß doch die Annahme gemacht werden, daß der Strahl 
nach dem Durchfließen des Spaltes zunächst auf die Geschwindigkeit 

Wi = — -J!L.= 

verzögert werde, womit dann Diagramme nach Fig. 142 und Fig. 143 
entstehen. 




Fig. 143. 



Es sei auch hier wieder vorausgesetzt, daß durch den Eintrittsstoß 
der Betrag wlH vom ganzen Gefälle H verloren gehe. 

Mit den gemachten Annahmen läßt sich nun für die Größe Cq bei jeder 
beliebigen Wassermenge eine eindeutige Gleichung aufstellen ; man hat 
dazu nur das Stoßglied J^ Wi (toi — Wi) in der ersten Hauptgleichung ent- 
sprechend den hier gegebenen Bedingungen auszudrücken. Ebenso rasch 
gelangt man jedoch auch hier mit der zweiten Hauptgleichung zum Ziel, 
nnd zwar empfiehlt es sich, das in rjj^ vorkommende w, nicht als Funktion 
bekannter Größen umzurechnen, sondern es schätzungsweise in die Gleichung 
einzuführen, um es unter Umständen nachträglich zu korrigieren. 

In Fig. 144 sind der hydraulische und der totale Wirkungsgrad, rj^ 
nnd t], in Funktion der Wassermenge aufgetragen unter Annahme einer 
Turbine nach Diagramm Fig. 143 und einem Verlust durch Spaltwasser 
und mechanische Reibung von 2,5 ®/o der verfügbaren Leistung. Der 
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2. Spaltschützenregulierung. 




Spaltverlust darf auch hier als konstant angenommen werden; das zwischen 
Laufrad und Schieber durchtretende Wasser vermindert sich zwar etwas 
mit sinkender Beaufschlagung, dafür tritt aber zwischen Leitrad und 
Schieber mehr Wasser durch. 

Wie ein Vergleich mit den bei Drehschaufel- bezw. Außenschützen- 
regulierung erhaltenen Wirkungsgradkurven Fig. 119 und 137 zeigt, kann 

die Spaltschützenregulierung 
zu den bessern Regulierungen 
gezählt werden. Wenn sie 
auch bei weit geschlossenem 
Schieber die Güte der Dreh- 
schaufelregulierung nicht er- 
reicht, so ist sie doch überall 
da ebensogut anwendbar, wo 
die kleinem Wassermengen 
weniger Bedeutung haben, 
also besonders bei großem 
Zentralen mit mehreren Grup- 
pen, wo die Leistung durch 
Weg- oder Zuschalten ganzer 
Einheiten so geregelt werden 
kann, daß die Beaufschla- 
gungen gewöhnlich zwischen 
Vä und 1 schwanken. 

Die vorstehenden Unter- 
suchungen haben eine verhältnismäßig schmale Turbine zur Voraussetzung. 
Bei größerer Breite ist die relative Austrittsgeschwindigkeit naturgemäß 
nicht mehr über die ganze Austrittskante gleich ; es kann für ihre Ver- 
änderlichkeit nicht einmal ein ähnliches Gesetz angenommen werden, wie 
bei der Finkregulierung (s. Seite 135), da die dort gemachten An- 
nahmen konstanter Spaltverhältnisse hier auch nicht im entferntesten 
mehr zutreffen. Der Strahl legt sich erst spät an den obem Laufrad- 
boden an, während er sich vom untern gegen den Austritt zu loslöst 
(Fig. 141) ; insbesondere an der Rückschaufel machen sich diese Verhält- 
nisse sehr bald fühlbar. Schon auf Seite 128 wurde hervorgehoben, daß 
bei hohen Geschwindigkeiten und kleinem Druck immer die Gefahr einer 
chemischen Zerstörung des Materials vorliegt, und in der Tat werden die 
Laufradschaufeln bei Spaltschützen und hohen Gefallen sehr gern an- 
gefressen, insbesondere an der Eintrittskante, am Austritt und in der 
Nähe des untern Bodens; wie gewöhnlich, ist es auch hier vorzugsweise 
die Rückschaufel, die leidet. 

Ein weiterer Nachteil der Spaltschütze, der übrigens auch der Außen- 
schütze am Leitrad anhaftet, besteht in der Neigung der Schütze in teil- 
weise geschlossener Stellung in Schwingung zu geraten. 

Als Vorteil der Spaltschützen- gegenüber der Finkregulierung 
muß noch die feste Verbindung der beiden Leitradböden angeführt 



*- tVassermenge 

Fig. 144. Wirkungsgrade 
einer Spaltschützenregulierung. 
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werden, die eine gute Lagerung der Turbinenwelle im Leitraddeckel 
gestattet. 

Die wichtigsten Konstruktionsregeln lassen sich ohne weiteres aus 
den Diagrammen Fig. 142 und 143 ablesen. Der Stoßverlust wl wird 
bei kleinern Beaufschlagungen um so geringer, je kleiner Ooist; Oo wird 
daher zumeist zwischen 15^ und 20® gewählt. Da die obersten Teile 
der Eintrittskante nur bei voller Beaufschlagung arbeiten, so kann hier 
ßi bei voller Beaufschlagung für stoßfreien Eintritt angenommen werden, 
während gegen unten zu /}, etwas vergrößert wird. Je kleiner Oo ist, 
desto größer wird aber die Breite des Bades und damit auch der Schieber- 
weg, überdies verlängert sich die obere innere Schaufelentwicklung im 
Axialschnitt gegenüber der äußern. Diese Nachteile vermeidet Zodel 
durch verschiedene Leitradwinkel. * Diese werden unten klein, oben groß 
gewählt (z. B. 15® und 25®) nach Diagramm Fig. 145; dabei ändert man 
naturgemäß auch ßi ungefähr nach Fig. 145. Oben soll bei voller Beauf- 
schlagung stoßfrei gear- 
beitet werden, während 
nach unten zu mit Rück- 
sieht auf teilweise Öff- 
nung bei ganz offenem 
Schieber mit etwas Stoß 
beim Eintritt konstru- 
iert werden kann (0,5 bis *" Tj,. ,.- T^• • n^ • i. V 
1 0/ \ TT u 'l A ^^^' ^^' -DiagTramm emer Francisturbme 
1 /o). Umobenmitdem für Spaltschieberregulierung mit verschiedenen 
durch das Diagramm Winkeln an der Eintrittskante, 
vorgeschriebenen klei- 
nen Winkel /?, auszukommen, ohne die Schaufel unten zu stark zurück- 
schneiden zu müssen, empfiehlt es sich, die Schaufel oben ein kleines 
Stück weit von der Eintrittskante an ungefähr als neutrale Kurve zu 
fuhren wie auf Seite 107 angegeben, oder sie oben um das gleiche Stück 
zurückzusetzen nach Fig. 97. Es genügt dazu, der Eintrittskante eine 
Neigung von etwa Vto bis Ve gegen die Achse zu geben. Das gleiche 
gilt nur in etwas kleinerem Maße für den Fall konstanter Winkel Oo« 
Wie aus dem Diagramm Fig. 143 ersichtlich, wächst, wenn der Schieber 
zu schließen beginnt, Co zunächst ziemlich rasch, nachher aber nur 
noch langsam an, bis es bei vollständigem Schluß der Schütze sein 
Maximum erreicht. Die Begulierung hat also, um die Wassermenge um 
denselben Betrag zu vermindern, zuerst große, nachher kleinere Wege 
zu machen; auch dieser, praktisch allerdings nicht sehr schwerwiegende 
Nachteil kann durch die Zodel sehe Konstruktion vollständig behoben 
werden. 

Zum Zwecke, den Wirkungsgrad der teilweise geöffneten Turbine zu 
verbessern, werden am Schieber auch Lappen angebracht, die, in die 
Leitkanäle hineinragend, dem Wasser eine bessere Führung geben sollen; 

* D. R. P. 
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beaooders groß ist aber der dadurch erzielte G-ewiDii nicht; das gleiche 
gilt für Lappen, .die in die Laufradkanäle hineinragen und mit den Lauf- 
radschaufeln fest Terbunden sind (s. Fig. 178). 

Eonstruktives. 
Die Spaltschiit^e soll, um kleine Spaltweiten annehmen zu können, 
genau bearbeitet sein, und zwar muß sie gegenüber dem Laufrad mit 
etwas mehr Spiel laufen als gegenüber dem Leitrad. Sie ist, um ein 
Ecken zu Termeiden, an mindestens drei Punkten durch leichtere oder in 
zwei diametral gelegenen Funkten des Umfanges durch so kräftige 
Stangen zu fuhren, daß ein merkliches Durchbiegen der letztem aus- 
geschlossen ist. Turbinen mit Spaltschiitzen zeigen Taf. 16 Fig. 3, 
Taf. 19 Fig. 4. 



8. Victorregnlierong. 

Ähnlich wie aus der Außenschütze der Gitterschieber entsteht, so 
kann auch aus der Spaltschiltze eine Regulierung abgeleitet werden, die 

durch Verdrehung des 
Schiebers um ungefähr 
eine halbe Teilung schließt 
und öffnet (siehe Fig. 146 
mid 147). 

Kechnerisch wird ihre 
Behandlung allerdings et- 
was unsicher, weil die Ver- 
luste im Schieber schwer 
zu bestimmen sind. Muß 
Fig. 146. 



._,jji Mr:^i^:^L 



Fig. 147. 
Fig. 146 und 147. Victorregulierung. 



4. Zodelregulierung. 
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nämlich das Wasser den letzten Schieberquerschnitt auch bei teilweise 
geschlossener Regulierung noch voll ausfüllen, ohne in seiner Richtung 
abgelenkt zu sein, so ist die Wirkung eine ähnlich ungünstige wie bei der 
Aufienschütze. 

Um den Wirkungsgrad auch bei kleinern Wassermengen noch mög- 
Uchst hoch zu halten, wird der Winkel «o sehr klein gewählt, ungefähr 
za 10 • bis 15®. In Fig. 148 ist ein solches Diagramm dargestellt und zwar 
für voll geöflfneten Schieber. Wird dieser nun für kleinere Wassermengen 
eingestellt, so sinkt die 
Größe von ti7, entsprechend 
herunter; ändert sich dabei 
der Winkel a© beim Ein- 
tritt ins Laufrad nicht, so 
stellt sich der hydraulische 
Wirkungsgrad aus ähn- 
lichen Gründen wie bei der 
Aufienschütze (s. S. 152) 
rasch sehr schlecht. Wird 

aber durch geeignete Wasserführung eine Verkleinerung von ao, wenn auch 
nur um wenige Grade, erzielt, so bessert sich der Wirkungsgrad sofort 
wesentlich, da dann bei gleicher radialer Komponente sich c^^ sehr rasch 
vergrößert. Eine solche Drehung des Strahles wirkt um so rascher, je 
kleiner der Winkel Oo ist; sie wird erreicht durch eine Form des Schiebers 
nach Fig. 146 und 147, insbesondere bei gleichzeitiger Verminderung der 
Breite bis ins Laufrad hinein. 




Fig. 148. Diagramm einer Francisturbine 
mit Yictorregulierung. 



4. Zodelregnlierang. 

Sie entsteht aus der vorigen, wenn am Kücken der Leitschaufel bis 
in den Schieber hineinragende Zungen befestigt werden nach Fig. 149. 
Es wird dadurch die Wasserführung noch etwas günstiger, der Schieber- 
weg etwas kleiner und der Wirkungsgrad bei kleinerer Wassermenge etwas 
besser, sodaß er oft mindestens 
die gleichen Werte wie bei der 
Spaltschütze erreicht. Die Kon- 
strnktionsgrundsätze sind im 
übrigen die gleichen wie bei der 
VictorreguKerung. Oo wechselt 
aach hier zwischen 10® und 15 •; 
Leitrad- und Schieberbreite sollen 

sich auch hier bis zum Laufrad stetig verkleinem, a^ wird für volle 
Wassermenge zweckmäßig zu 90 ® bis 100 ® angenommen. Einen Nachteil 
hat die Zodelregulierung gegenüber der Victorregulierung : während die 
letztere abschließt durch Überdeckung von Schieber- und Leitrad- 
schaufel, findet bei ersterer der Abschluß statt, wenn sich Blechzunge 




Fig. 149. Zodelregulierung. 



1 60 5. Schaadregulierung. 

und Schieberschaufel berühren. Dies erfordert naturgemäß große Auf- 
merksamkeit in der Werkstätte oder Bearbeitung der Schieberschaufeln; 
auch kann bei der Zodelregulierung der Schieber für sich nicht demon- 
tiert werden, wenn nicht der Kranz auf der Saugseite so schmal gehalten 
wird, daß er innerhalb der Blechzungen durchgeht. 

Wie alle übrigen mit festen Leitschaufeln, so haben auch Zodel- 
und Victorregulierung gegenüber derjenigen mit Drehschaufeln den Vorteil 
einer guten Verbindung zwischen den beiden Leitradböden für sich und bieten 
damit die Möglichkeit, auf den Deckel ein richtiges Lager aufzusetzen. 

Die Schieber werden mit Vorteil durch ein angeschraubtes oder 
mit ihnen aus einem Stück gegossenes Armkreuz auf dem Deckel zentriert 
und können dann an einem Punkt des Umfanges angefaßt und gedreht 
werden (s. Fig. 146 und 147). 



5. Regaliemng von Th. Bell &, Cie. 
(Schaadregnliemiig.) 

In ihren konstruktiven und hydraulischen Eigenschaften zwischen 
der Torigen und derjenigen mit Drehschaufeln steht die Schaadregulierung. 

Zwischen den festen Leitschaufeln sind drehbare Zungen angeordnet, 
die Ton außen alle durch einen Regulierring kongruent bewegt werden 
(s. Taf. 9 Fig. 1). 

Wie dort ersichtlich, tritt der Leitstrahl bei teilweise geschlossener 
Zunge mit einer Eontraktion, aber sonst im ganzen unverändertem 
Winkel Oo aus. Würde sich der Strahl noch vor dem Eintritt ins Lauf- 
rad an den beiden Seiten des Laufradkanales anlehnen, so wäre die 
Wirkung der Begulierung gleich ungünstig, wie die einer Außenschütze 
oder sonst einer Drosselvorrichtung. Gelangt das Wasser aber ins Lauf- 
rad ohne Gelegenheit gefunden zu haben, seine Geschwindigkeit zu ver- 
kleinern, so wirkt die Regulierung ähnlich wie die Spaltschütze; es wird 
Co durch die zweite Hauptgleichung 

^*'<^ "~ 7tii ■+• ;^ ^-a 

und die Unveränderlichkeit von Oo bestimmt. Im Ausdruck von rjk wird 
Ws zuerst geschätzt und nachträglich noch eine allfällige Korrektur vor- 
genommen. Als günstig wirkende Konstruktionsregeln für die Bell- 
regulierung müssen nach dem Vorstehenden angesehen werden: kleine 
Winkel Oo und eine Regulierung, bei der die Zunge ziemlich nahe dem 
Schaufelspalt im Leitrad abschließt. 

Der Vorteil dieser Regulierung, feste Verbindung der beiden Böden 
durch die Leitschaufeln, die Möglichkeit, alle bewegten Teile bei offenen 
Turbiiiien von außen montieren und demontieren zu können, fallen haupt- 
sächlich ins Gewicht, wenn es sich um sehr große mehrfache Turbinen 
handelt, für welche sie denn auch mit Erfolg angewandt worden ist 
(Hagneck, Beznau). 
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Konstruktiv wird die Kegulierung von Bell ausgebildet nach Taf. 9 
Fig. 1 u. 4 und Taf. 31 Fig. 3 u. 4. Jede Zunge kann für sich herausgenommen 
werden, nachdem die beiden Stirnbolzen entfernt sind. Der Eegulierring 
greift entweder direkt an zahnartigen Vorsprüngen der Zungen an, oder 
diese werden bei größeren Ausführungen unter Vermittlung von Schub- 
stangen bewegt. Der Einbau der Bellregulierung in geschlossene Turbinen 
erheischt immer ein zweiteiliges Gehäuse (s. Taf. 31 Fig. 4). 

Außer den vorgenannten ist noch eine Anzahl weiterer Kegu- 
lierungen im Gebrauch, auf die aber hier nicht weiter eingegangen 
werden kann. 



Die Bewegung von Regulierringen und das Reguliergestänge. 

Bei den vorstehend erwähnten Konstruktionen war mit wenig Aus- 
nahmen ein Bing zu drehen, mit dem die eigentlichen Begulierschaufeln 
entweder direkt zusammengegossen oder durch Laschen, Gleitsteine usw. 
gekuppelt werden, um eine vollständig kongruente Bewegung aller 
Teile zu erzielen. Bei Zodel- und Victorregulierung, sowie derjenigen 
mit langen Schubstangen (Briegleb, Hansen & Co.) wird der Schieberring 
auf einem im Verhältnis zum Angriffsradius kleinen Keibungskreis am 
Deckel zentriert. Bei allen übrigen Anordnungen läuft der Regulierring 
oder der Schieber direkt auf seinem innem Umfang. Denkt man sich 
an diesem letztem eine Tangentialkraft wirkend, so erzeugt diese zunächst 
eine Reaktion, die durch die Drehachse geht. Diese Kraft ruft aber 
eine Reibungskraft am Umfang hervor, die das Moment der Tangential- 
kraft sehr stark, bei den hier vorkommenden großen Reibungskoeffizienten 
oft bis auf Null herunter vermindert, sodaß einfach Selbsthemmung ein- 
tritt, bei der durch eine noch so große Tangentialkraft der Ring nicht 
mehr bewegt werden kann. Diese Erscheinung zeigt sich besonders dann, 
wenn der Ring zu satt aufsitzt und sich unter der durch die Tangential- 
kraft bewirkten Deformation an seinem innern Umfang bandartig anlegt. 
Es muß daher die von der äußern Kraft hervorgerufene Reibung ganz 
oder zum großen Teil vermieden werden, indem man am Ring nicht nur 
eine, sondern zwei auf einem Durchmesser liegende Tangentialkräfte 
wirken läßt, die, weil sie ein Kräftepaar bilden, keine Reaktion erzeugen. 
Selbstredend kann von diesem günstigsten Zustand ohne Nachteil in 
geringem Maße abgewichen werden. 

Die einfachste Lösung bildet die in Fig. 150 und 151 angegebene, 
nach der von einer möglichst weit entfernten Regulierwelle aus der Ring 
durch zwei Stangen bewegt wird. Einerseits um nicht zu schwere Kon- 
struktionsteile, anderseits um größere Verdrehungswinkel an der Regulier- 
welle zu erhalten, werden die Hebelarme des auf dieser aufgekeilten 
Joches klein gewählt im Verhältnis zu den Angriffsradien am Regulierring. 
Dabei bewegen sich aber bei einer Verdrehung der Regulierwelle die 
beiden Punkte am Regulierring nicht mehr ganz zentrisch zum Wellenmittel ; 

T h o m a n n , Wassertarbinen. 1 1 
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es darf daher der innere Umfang des Ringes nicht vollständig passend zum 
Leitrad sein, sondern er muß mit ganz kleinem Spiel im Durchmesser ausge- 
führt werden. tJm diese Schränkung doch nach Möglichkeit klein zu halten, 





Fig. IBl. 
Fig. 150. 

sollen die beiden Kegulierstangen in der mittlem Stellung des Ringes 
gemeinsame Tangenten der beiden durch ihre Endpunkte beschriebenen 
Kreise bilden, der Drehwinkel der Regulierwelle soll nicht größer als etwa 
60*^ und die Entfernung der Regulierwelle vom Turbinenmittel nicht 
kleiner sein als der 1 bis IVxfache Durchmesser des Regulierringes. 





Schnitt a b 
Fig. 153. 



Sehn fit c d e 
Fig. 154. 



Fig. 152. 
Fig. 152 bis 154. Antrieb des Regulierrings mit Hebel und Lasche. 

Durch die letzte Forderung wird der Abstand der Regulierwelle 
vielfach unbequem groß; man hilft sich in diesem Fall durch eine 
Anordnung nach Fig. 152 bis 154, bei der in der Mittelstellung der 
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Regulierung die beiden Stangen wiederum gemeinsame Tangenten an die 
Kreise durch die Endpunkte der Hebelarme bilden müssen. Um die 
Schränknng vollständig aufzuheben, wird das Joch hie und da auch 
nachgiebig konstruiert. 

Die Verbindungsstangen zwischen Joch und Ring (Fig. 150) oder 
Joch und Zvrischenhebel (Fig. 152) sind entweder massiv oder hohl, oder 
sie bestehen aus zwei durch mehrere Distanzbolzen vereinigten Flaoheisen. 
In allen Fällen ist dafür zu sorgen, daß in den Gelenken sich die Zapfen 
gegenüber demjenigen Konstruktionselement bewegen , welches ihnen 
größere Auflagefläche bietet; so sorgt die aus Fig. 151 ersichtliche Kon- 
struktion dafür, daß sich die Zapfen nicht auf der zu kleinen Auflage- 
fläche der Flacheisen verdrehen können. 

Statt einer kommen vielfach auch zwei Regulierwellen zur Anwen- 
dung, die den Regulierring durch Hebel und Laschen nach Fig. 175 
und 176 angreifen und auf dem Regulierboden entweder durch zwei Hebel 
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Fig. 156. 



Fig. 1B6. 



und eine Verbindungsstange (Fig. 155) oder durch ein sogenanntes Aus- 
gleichsjoch (Fig. 156 und Taf. 10 Fig. 6) verdreht werden. Die letztere 
Anordnung hat vor der erstem den Vorteil, daß durch das nachgiebige 
Joch mit Sicherheit auf beide Angriflfspunkte des Regulierringes die 
gleiche Kraft 4ibertragen wird. Die einzelnen Zapfen werden in ihren 
Abmessungen zumeist bestimmt durch die Flächenpressung, die bei 
den im Wasser bewegten Teilen 25 bis 40 kg/cm* nicht überschreiten 
sollte. 

Für den Durchmesser der Regulierwellen ist außer der Anstrengung 
auf Verdrehung (400 kg/cm*) folgende Überlegung maßgebend. Da die 
Eegulierwellen gewöhnlich eine erhebliche Länge besitzen, anderseits ihr 
Drehwinkel oft recht klein ist, so tritt zumeist die Rücksicht auf die 
Materialbeanspruchung zurück hinter der Forderung, daß der gesamte 
Verdrehungswinkel bei der größten Regulierkraft ein gewisses Maß nicht 
überschreite. Bei jeder einigermaßen genauen Regulierung soll nämlich die 
Verdrehung des obem gegenüber dem untern Ende der Regulierwelle 
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nicht mehr als ein oder wenige Prozente des ganzen Verdrehungswinkels 
betragen. 

Ist a der gesamte Weg, den ein Punkt am Hebelarm r der Regu- 
lierwelle macht, so soll sich dieser Punkt am obern Ende der Regulier- 
welle nur um x • a bewegen müssen, bis das untere Ende auch bei der 
maximalen Beanspruchung nachfolgt, wobei x also, wie schon erwähnt, 
den Wert 0,01—0,03 nicht überschreiten darf, 

Ist das Maximaldrehmoment -M^, so ist der verhältnismäßige Ver- 
drehungswinkel, d. h. der zum Halbmesser 1 cm gehörige Verdrehungs- 
bogen zweier um 1 cm von einander abstehender Querschnitte 

32J/d 



(J = 



nd^'G ' 



wobei d den Wellendurchmesser, G den Gleitmodul in kg/cm* bezeichnet. 
Es ist also ^ , 

für l die Länge der Regulierwelle in cm eingesetzt, oder es ist 

d* = y^ — . (ol ) 



Ti . Zahlenbeispiel: 

Es sei ^ 

r = 40 cm, a = 40 cm (Verdrehungswinkel der Regulierwelle ^ 60 ^), 

Jfd = 20000 (Regulierarbeit 200 mkg), 
? = 4 m = 400 cm, x = 0,01, X' a = 0,4 cm. 



dann wird 



^ 10 20000 •400-40 . nnnn 
'^=— 074.800000— = ^ö^' 

d= 10 cm = 100 mm. 



Die Verdrehungsanstrengung wird dabei nur rund 100 kg/cm*. 

Es ist selbstverständlich, daß dieser große Durchmesser der Regu- 
lierwelle nur auf dem größten Teil ihrer Länge vorhanden sein muß ; die 
Stirnzapfen können ganz wohl etwas weiter eingedreht werden. 

Da die Regulierwelle bei gleichem Drehmoment um so stärker aus- 
fällt, je kleiner ihr Drehwinkel, d. h. je größer r im Verhältnis zu a und 
X ' a ist, so soll immer ein möglichst großer Drehwinkel (rund 60 ^ bei 
Hebel-, und noch mehr bei Zahnradantrieb) angestrebt werden. 

Auch bei mehrfachen Turbinen mit horizontaler Welle erhält 
man lange Regulierwellen, die ganz nach dem oben Gesagten nachzu- 
rechnen sind. 

Bei einfachen Turbinen im offenen Schacht und bei geschlossenen 
Turbinen werden die Regulierwellen kurz; es treten daher die oben 
angeführten Gesichtspunkte mehr zurück. Doch empfiehlt sich auch hier 
schon wegen der nicht genau anzugebenden Größe des Reibungswider- 
standes, kräftig zu dimensionieren und die Regulierwellen gut zu lagern* 
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Der Antrieb des Biuges geschieht hier gewöhnlich durch eine Kurbel 
an der Regulierwelle und eine Schublasche oder einen Gleitstein, der im 
Regulierring oder in einem auf ihn aufgesetzten Stück radial beweglich ist. 




Fig. 157. 
Antrieb des KeguIiemDges nach einer Ansführimg t 



1 Ganz & Comp. 



Dabei ist ein genügend großer Kasten vorzusehen, der gewöhnlich durch 
das Lager der Regulierwelle abgeschlossen wird. Siehe Fig. 157, sowie 
Taf. 21 Fig. 1 und Taf. 27 Fig. 1. 

Auch bei dieser Anordnung sind, falls der Kegulierring nicht auf 
einem kleinen Reibungskreis aufliegt, zwei Regulierangriffe Torzusehen, 
die nach einer der früher genannten Arten gekuppelt werden. Fig. 158 
bis 160 zeigen den Regulierantrieb der Turbinen von Faderno (s. auch 




Fig. 159. 



Seite 202 und Taf. 30). Beachtenswert ist daran besonders die elegante 
Formgebung der hohlen gußeisernen Hebel und die Ausbildung der 
Antriebskurbel zu einer Schleife. 



G. Axialkräfte bei Francisturhinen- 



G. Axialkpfifte bei Francistupbinen. ' 
1. Bestimmnng der Axlatkräfte. 

Wenu das Wasser in den Spalt einer Turbine eintritt, so hat es in 

der Richtung des Umfanges die Geschwindigkeit c^,. Diese Geschwindig- 
keit vermindert sich auch bei den durch den Kranzspalt durchtretenden 
Wasserteilchen nicht erheblich, weil sich das Wasser relativ zum Laufrad 
nur mit geringer Geschwindigkeit bewegt, stärkere Reibung also nur 
gegenüber dem Leitrad auftritt. Das aus dem Spalt austretende AVasser 
hat also nicht axiale Richtung, sondern es dreht sich im Sinne des Lauf- 
rades mit einer etwas kleinem, unter Umständen (kleiner Spaltdruck und 
kleine Umfangsgeschwindigkeit) aber auch etwas größeren Geschwindig- 
keit als das Laufrad. Aus dem Raum zwischen Leitraddeckel und Lauf- 
rad wird es gewöhnlich durch LÜcher in der Nabenscheibe ins Saugrohr 
abgeführt. Würde ihn! gar kein Ausweg gestattet, so wäre der Druck 
auf die Laufradscheibe im allgemeinen zu groß. Die oben erwähnten 
Löcher sitzen auf einem wesentHch kleineren als dem Spaltdurchmesser. 
Auf Seite 91 u. f. ist aber bekannt geworden, daß in Rotations hohl räumen 
die Drehgeschwindigkeit eines AVasserwirbels umgekehrt proportional dem 
Radius zunimmt, wenn keine weitem Widerstände auftreten ; das letztere 
trifft in dem betrachteten Fall allerdings nicht zu, weil sich das Wasser 
an dem vielfach nicht einmal ganz regelmäßig ausgeführten Leitrad- 
deckel reibt. Zahlenmäßige Angaben über diese Verluste können aber 
vorerst nicht gemacht werden. Ks sei deshalb, um die Wirkung dieser 
Bewegung dennoch studieren zu können, die Annahme getroffen, daß sich 
das Wasser überall mit gleicher Winkelgeschwindigkeit bewege, wie das 
Laufrad, nämlich mit der Winkelgeschwindigkeit a^y'^gll. Ist dann 
in dem rotierenden AVasserkörper p der apezitische Überdruck über den im 
ersten Saugrohrquerschnitt herrschenden Druck, so wird unter der weiteren 
Voraussetzung, daß der Deckelraum stets mit Wasser gefüllt ist, die Druck- 
zunahme mit dem Radius gefunden, wenn man die Zentrifugalkraft eines 
Wasserringes mit dem Radius r, der Höhe 1 und der radialen Stärke dr 
dividiert durch die Fläche -2 ?i r • i , auf welche die Zentrifugalkraft wirkt 



(s. Fig. 161). Es ist demnach 



dm ^= 3 nr- 1 • dr — 
a 

dp ^äyHraildr 
p = 2yH{ä\,jrdr 
p = yH<äW + K 

K = Integrationskonstante. 



' Eingehende Studien hierttber s. a. „Der Druck auf den Spurzapfen der 
Reaktioustiu-binen und Kreiselpumpen'' von Prof. Dr. Kobes (1906, Leipzig und 
Wien, Franz Deut icke). 
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Ist r" der Radius der Löcher in der Nabenscheibe, so gilt für ihn 

j)" = y fl ü)!;, f" + Ä" 
K = p" — y R bi*„r"* 
j> = yifü,t('^-r"0+l>". (52) 

Ist f der Radius des Kranzspaltes, so ist dort der spezifische Druck 

Für die vorliegende Aufgabe soll aber insbesondere die gesamte, auf 
die Nabenscheibe wirkende Kraft P bestimmt werden. Die Elementar- 
kraft auf einem Flächenring vom Radius r und der radialen Breite dt 

wird dann . ^ 

dr =^ 2nTdr 'P 

dF = 27iyH(ol{f^ — O rdr-\- 2np"rd r 

und zwischen den Grenzen r"' und r' integriert 

P='^^yH(a],[r^ — r'''* - ^ r" V + ^ r''* r""] + np'' [r" - r""] , (53) 

worin r' den äußersten, r"' den innersten Radius der Nabenscheibe be- 
deutet, während auf r" die ins Saugrohr fuhrenden Löcher sitzen. 

P ist also nach vorigem die gesamte, auf die Nabenscheibe wirkende 
Kraft; das erste Glied der rechten Seite (P,) der von der rotierenden 
Bewegung des Wassers herrührende Teil. Es soll nun der größeren 
Übersichtlichkeit wegen zunächst dieser letztere an Hand einiger Spezial- 
fälle untersucht werden. 

Es sei ^„ _ r. ,, _ «1 

dann wird -_ .^j 

P, = ^ . y . iZ w! [r" - ^ r"T . (53 a) 

Daraus ist schon ersichtlich, daß die Lage der Ableitungslöcher für die 
gesamte Axialkraft nicht gleichgültig ist. Werden sie gegen die Welle 
hin verschoben, so wird r"* rasch sehr klein, sodaß im Grenzfall die 
Kraft Pg sogar den Wert annimmt: 

p. = -|-.y.if.u?.r" [^l^J] (53b) 

Wie groß diese Kraft werden kann, zeigt jede Zahlenannahme z. B. 

H= 30 m u, = 0,65 r' = ^^ = 0,5 m ; 

Verhältnisse, wie sie etwa einer Turbine von rund 600 PS entsprechen 
könnten. Die von der Drehbewegung des Wassers herrührende Axialkraft 
auf die Nabenscheibe würde sich hier stellen auf 

P, = -^- . 1000 . 30 . 0,65' . 0,5* = 5000 kg , 



L. 
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einen Betrag, dem kein gewöhnliches Bundlager Stand halten würde. In 
der Tat haben denn auch fast alle Turbinenfirmen unliebsame Erfahrungen 
in dieser Hinsicht machen müssen, woraus sich die große Sorgfalt erklärt, 
mit der die Spurlagerung der Welle oft auch in minder schwierigen Fällen 
ausgeführt wird. Es sei noch besonders hervorgehoben, daß, wie die 
Erfahrung bestätigt, dieser Teil des Axialdruckes den vorerwähnten Betrag 
nicht unterschreitet, auch wenn die Löcher, durch welche das Wasser 
abgeführt wird, beliebig groß gemacht werden; nur eine Veränderung 
ihrer Lage kann wesentliche Besserung schaffen; sie müssen auf einen 
möglichst großen Durchmesser hinausgerückt werden. Welch ein- 
schneidender Einfluß dieser Veränderung der Lage zukommt, ist schon 
daraus zu ersehen, daß unter den gemachten Voraussetzungen die gesamte 
Kraft Pg gleich Null wird für 

r" = 0,7.r. 

In Wirklichkeit würde dies allerdings nicht genau zutreffen, weil 
das Wasser innerhalb des Radius r" außer der Reibung am Laufrad 
keinen andern Impuls zur drehenden Bewegung erhält; es würde sich 
also von r" einwärts voraussichtlich nur mit ungefähr der halben Rad- 
geschwindigkeit drehen und die Bedingung 

P, = 

erfordert demnach tatsächlich einen noch größeren Radius r" als 0,7 r'. 
Um die ganze auf die Nabenscheibe wirkende Kraft zu erhalten, 
muß zu P, noch der dem spezifischen Druck p" entsprechende Betrag 
addiert werden. Es ist also zur weiteren Bestimmung p'' auszurechnen. 
Von einem Punkt im Innern der Turbine auf dem Durchmesser des 
Kranzspaltes bis zur Mündung der Löcher in der Nabenscheibe ins Saug- 
rohr vermindert sich die Druckhöhe um die Größe 

Derselbe Gefällsabfall muß auch auf dem Wege von dem oben genannten 
Punkt durch den Kranzspalt, den Raum zwischen Nabenscheibe und 
Deckel und die Ableitungslöcher ins Saugrohr zu verzeichnen sein. 

Ist Cib die axiale Geschwindigkeit im Kranzspalt, so ist die durch 
sie verloren gehende Druckhöhe 4 • H. Ist femer iP die Druckhöhe 
zwischen Laufrad und Deckel auf dem Radius r', H" diejenige auf dem 
Radius r", c" die Geschwindigkeit in den Ableitungslöchem , so muß 
die Gleichung gelten 

H^ = cl.H + {n' — H'O + c"' . H. (54a) 

Es ergibt sich aber aus Gleichung (52) 

H' — H" = -?-' ^::^ = if . wj^ • (r" — r"*) . (54) 

Sind f und f die Durchflußflächen im Kranzspalt bezw. in der 
Nabenscheibe und sind die beiden Kontraktionskoeffizienten gleich, so 
ist auch / fff \2 
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Dies in die Gleichung (54a) eingesetzt, ergibt nach einigen Umformungen 



."_„ TT 4-"l('^- ''") 



oder nach der früheren Annahme 



p'' = y.H 



der gesamte daraus resultierende Axialdruck ist dann 

Wie aus diesen Gleichungen hervorgeht, hängt dieser Druck in hohem 
Maße von dem Flächenverhältnis —^ ab; er kann durch ausreichende Ver- 
größerung der Löcher gegenüber der Kranzspaltfläche beliebig herunter- 
gezogen werden. So würde sich für das schon früher genannte Zahlen- 
beispiel mit den weitem Annahmen 

Cg = 0,65 , (Kranzspalt 1 mm) 

in der Nabenscheibe 6 Löcher von 60 mm Durchmesser und r" gleich 0,2 m 
ein Axialdruck, herrührend von der Geschwindigkeit mit der das Wasser 
die Nabenlöcher durchströmt, von nur rund 160 kg ergeben. 

Wäre bei der letzten Rechnung r" auch gleich Null angenommen 
worden, so hätte sich auch p" als Null herausgestellt, weil die Zunahme 
des spezifischen Druckes vom Radius bis zu r' von dem Wert an 
4 . H erreicht hätte. 

Die gleichen Druckverhältnisse stellen sich auch auf der Saugseite 
des Laufrades ein; die vorstehenden Gleichungen können ohne weiteres 
auch auf diese angewandt werden, nur wird dort immer r"' = r" und beides 
ist gegenüber r' nicht mehr zu vernachlässigen. Es würde also dort 

P, = -^- . y . fi^ . wi, (r^ — r''* — ^ . r'" . r'* + ^ . O 

F. = ^.y.H.iol{f'^ r'y (55a) 

P=P,4-;r(r'* — Ol)". (55) 

f" ist hier direkt abhängig von dem Spalt zwischen Saugrohr und Laufrad. 

E« kann also auch p" und damit P" im Betrieb dadurch geändert werden, 

daß sich das Laufrad gegenüber dem Saugrohr oder ein Ring dieses 

letztem gegenüber dem Laufrad bewegt. 

Einen weiteren Druck in axialer Richtung kann die Ablenkung des 

Wassers im Axialschnitt von der radialen in die axiale Richtung liefern. 

Die ganze Exaft, welche diese Ablenkung erfordert, ist ohne weiteres aus 

der Gleichung für P<, auf Seite 80 abzulesen, wenn man beachtet, daß das 

Wasser mit einer axialen Geschwindigkeit Null ins Laufrad eintritt, dieses 

aber mit einer mittlem axialen spezifischen Geschwindigkeit c« verläßt. 
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In obigem Zahlenbeispiel c, zu 0,2, Q zu 2 m' Torausgeeetzt, ergibt 
£,= 1000 kg. 

Dieser Druck mrd aber nur dann ganz auf die Xabensclieibe über- 
tragen, wenn keine Löcher durch diese ins Saugrohr führen, dagegen nur 
zu einem kleinen Teil oder garnicht, wenn, was zumeist der Fall ist, die 
Nabenlöcher da susniiindeD, wo das Wasser noch abgelenkt wird. Der 
Einfluß der Ablenkung spielt daher ' gegenüber den sonst herrschenden 
Drücken selten eine ausschlaggebende Kolle, und zwar um so weniger 
als die zuletzt genannte Kraft nmgekehrt wie die durch die Drehung der 
Flüssigkeit zwischen Nabenscheibe und Deckel und diejenige zur Er- 
zeugung der Geschwindigkeit in den Nabenlöchem gerichtet ist. 

2. Beseitigung des Axialdmokes. 

Die für den Axial druck aufgestellten Gleichungen geben schon 
genügend Fingerzeige für die Beseitigung desselben. 

Ist der Durchmesser des Saugrohrs wesentlich kleiner als derjenige 
am Eintritt, so kann zumeist der Gegendruck auf der Saugseite des Lauf- 
rades 80*gro6 gemacht werden, daß er dem Druck auf der Deckelseite 
das Gleichgewicht hält. Die Einstellung des spezifischen Druckes auf 
der Saugseite geschieht durch Veränderung des Spaltes zwischen Saug- 
rohr und Laufrad. Dieser Spalt kann entweder von vornherein der 
Größe nach richtig bemessen oder in der AVeise veränderlich gemacht 
werden, daß ihn ein gegen das Saugrohr abdichtender nachstellbarer 
Ring (Fig. 162) größer oder kleiner macht, oder 
daß man die Welle axial etwas wandern läßt, 
damit sie sich selbst so einstellen kann, daß die 
Summe aller Axialkräfte verschwindet. Der Weg, 
den die Welle zu diesem Zweck machen muß, 
beschränkt sich immer auf ungefähr 1 bis 2 mm. 
Fig. 163. ^^ ^^^ '^*^^ beachtet werden, daß sich der Spalt 

zwischen Lauf- und Leitrad nicht im gleichen 
Sinne und gleich rasch ändern darf, wie der Saugrobrspalt ; es soll 
daher z. B. der axiale Spalt bei einer Versetzung nach Fig. 39 nicht zu 
klein gewählt werden, da sonst die Gefahr vorliegt, daß sich mit dem 
Saugrohrspalt auch derjenige zwischen Lauf- und Leitrad ändert, und 
damit gerade das Gegenteil von dem bewirkt wird, was man eigentlich 
will. Damit dieser Druckausgleich sich tatsächlich vollziehen kann, 
darf der Druck auf der Deckelseite allerdings eine gewisse Größe nicht 
überschreiten; er kann, wie aus der zahlenmäßigen Entwicklung hervor- 
geht, sofort dadurch heruntergedrückt werden, daß das Wasser zwischen 
Laufrad und Deckel an der Drehung verhindert oder wenigstens seine 
Drehgeschwindigkeit verkleinert wird. Dies geschieht in denkbar ein- 
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fachster Weise durch feste oder bewegliche Rippen (Patent Voith) am Leit- 
raddeckel und durch genügende Größe der auf möglichst großem Radius 
anzubringenden Löcher in der Nabenscheibe. * Das erstere besorgen auch 
bis zu einem gewissen Grad die Rippen des Zodel- und Victorschiebers. 
Die Deckelrippen haben nur den Nachteil, daß die von ihnen erzeugten 
Wirbel den Deckel oft rasch durchfressen. 

Sollte es nicht möglich sein, auf der Saugseite des Laufrades durch 
Verkleinerung des innem Spaltes genügenden Gegendruck zu erzeugen, 
so verbleibt immer noch der Ausweg, dieser Stelle durch eine aus dem 
Gehäuse kommende zur Regulierung mit einem Drosselorgan versehene 
Leitung vollen Gefällsdruck zuzuführen. Der dadurch erzeugte Druck 
kann ähnlich berechnet werden, wie derjenige auf der Deckelseite. Es 
muß jedoch das Zuflußrohr immer einen ziemlich großen Durchmesser 
haben, wenn es überhaupt etwas nützen soll ; es kann sogar bei genügend 
kleinem Durchmesser den Druck auf der Saugseite herabmindern, indem 
es die Drehung des hier befindlichen Wasserringes verhindert, ohne einen 
genügend großen Ersatzdruck zu bilden. 

Alle diese Mittel zum Druckausgleich verhindern aber nicht, daß 
auf eine gewisse Axialkraft immer noch gerechnet werden muß, schon 
aus dem Grunde, weil mit verschieden eingestellter Regulierung oder 
veränderter Umdrehungszahl der Turbine sich auch die maßgebenden 
Größen {(Ou,, Cq, c^g) ändern. Es kann also der Ausgleich bei einer 
bestimmten Wassermenge und Umdrehungszahl wohl vollständig sein, 
bei allen übrigen aber wird sich immer wieder eine Axialkraft bemerkbar 
machen, die unter Umständen sogar ihre Richtung wechselt. Es muß 
ihr also auch bei sorgfältiger Berechnung immer noch durch ein Spur- 
lager oder wenigstens ein Bundlager Rechnung getragen werden. 

Erreicht der Saugrohrdurchmesser ganz oder beinahe die Größe 
des Eintrittsdurchmessers, so ist es zumeist bei hohen Gefällen nicht 
möglich, den Axialdruck in genügend kleinen Grenzen zu halten. Man 
hilft sich dann am besten durch den Ersatz der einfachen durch eine 
Zwillingsturbine mit entgegengesetzt gerichteten Saugseiten, bei denen 
die Drücke sich bis auf kleine Teile aufheben; immerhin sind auch 
hier Nabenlöcher vorzuziehen, da sonst insbesondere bei zwei getrennten 
Saugrohren weh noch verschiedene Drücke einstellen können (s. Taf. 29 
Fig. 1). 

3. Entlastung bei vertikaler Anordnung der Turbine. 

Bei vertikaler Welle der Turbine kommt zu den bis jetzt erwähnten 
Kräften noch das Gewicht des Laufrades und des sich über demselben be- 
findlichen Wassers. Bei dieser Anordnung wird es sich vielfach empfehlen, 
durch möglichst große nach aufwärts gerichtete Kräfte eine Entlastung der 
übrigen noch auf der Welle aufgekeilten Teile (große Zahnräder, rotierende 

* An Stelle dieser Öffnungen wird sehr oft auch ein Rohr angewandt, 
welches das Spaltwasser aus dem Deckelraum ins Saugrohr führt; auch dieses 
ist mög^lichst weit vom Turbinenmittel entfernt anzusetzen. 
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Teile von Generatoren) herbeizuführen. Ist die Saugseite des Laufrades 
unten und der Saugrohr- kleiner als der Eintrittsdurchmesser, so wird 
dies erreicht durch kleinen Saugrohr- und großen Kranzspalt oder noch 
besser, indem man der Saugseite direkt Wasser unter Gefallsdruck 
zuführt; gleichzeitig wird der Druck auf der Deckelseite nach Möglichkeit 
verkleinert. Ist die Saugseite oben, so muß umgekehrt verfahren werden, 
der Druck auf der Saugseite wird verkleinert, derjenige auf der Deckelseite 
nach Bedarf auf der ganzen oder nur auf einer Bingfläche erhöht, indem man 
die Nabenlöcher wegläßt und je nach Bedarf auch hier Gefallsdruck erzeugt. 

Die Entlastung wird gewöhnlich nicht weiter als bis zu ^/s der 
Summe aller nach unten wirkenden Kräfte getrieben; auch empfiehlt es 
sich schon vor dieser Grenze so zu konstruieren, daß die Welle nicht 
um ein größeres Stück gehoben werden kann, z. B. im Falle aufwärts 
gerichteter Saugseite, indem außerhalb der Nabenlöcher noch ein Bing- 
spalt angenommen und das Druckwasser dem Deckelraum nur gedrosselt 
zugeführt wird. Sucht sich dann die Welle zu heben, so vergrößert 
sich der Bingspalt und der Entlastungsdruck sinkt. 

Die Entlastung auf der Deckelseite drängt sich geradezu auf, 
wenn bei mehrfachen Turbinen mit vertikaler Welle eines der Laufräder 
nach oben ausgießt (siehe Taf. 9 Fig. 4 und Taf. 19 Fig. 5). 
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Wie schon früher angegeben, kann die Turbine mit stehender oder 
liegender Welle gebaut werden.* 

Bei der ersten Anordnung wird die Welle entweder hohl aus Guß- 
eisen, oder massiv aus Stahl ausgeführt. 



1. Die hohle WeUe. 

Sie stützt sich zumeist auf eine feste Tragstange, welche ihrerseits 
entweder in einem Armkreuz des Saugrohres oder in einem direkt auf 
dem Fundament stehenden Bock festsitzt (siehe Fig. 78, Fig. 175 und 176 
und Taf. 17 Fig. 1). Der Durchmesser der Tragstange bestimmt sich 
mit Rücksicht auf die Gefahr des Einknickens, wie folgt Da sie an 
ihrem unteren Ende kaum als eingespannt gelten darf, so wird ihr Trägheits- 
moment unter Annahme von zehnfacher Sicherheit 

worin P die Belastung der Tragstange, l ihre Länge und E der Elastizitäts- 
modul — ihres MateriaJes ist. P setzt sich zusammen aus dem Gewicht 

a 



* Über das Anwendungsgebiet der stehenden bezw. liegenden Welle siehe 
Abschnitt ,,Anlagen^^ 



1. Die hohle Welle. 
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des Laufrades, dem auf dieses wirkenden Wasserdruck, dem Gewicht 
der Welle und weiterer auf ihr sitzender Konstruktionsteile (Zahnräder, 
rotierende Teile von Dynamomaschinen usw.), sowie äußern Kräften 
(Axialkomponente des Zahndruckes, Entlastungsdrücke usw.). Senkrecht 
zur Achse wirkende Kräfte verlangen besondere Berücksichtigung. 

Da auf die Tragstange außer den oben genannten Ej:äften auch 
noch Drehmomente herrührend von der Spur- und Lagerreibung wirken, so 
empfiehlt es sich, sie eher stärker zu halten, als es die Gleichung für ihr Träg- 
heitsmoment ergibt. Die Länge der Tragstange ist zumeist durch die Gesamt- 
anordnung bestimmt. Sie wird natürlich nach Möglichkeit klein gehalten. 

Das Armkreuz hat ebenfalls die Kraft P aufzunehmen und das 
Drehmoment der Tragstange auszuhalten. Seine Arme sind dem- 
entsprechend zu bemessen ; sie erhalten, um möglichst wenig hydraulischen 
Widerstand zu bieten, am besten elliptischen Querschnitt. Die Armzahl 
ist gewöhnlich 3 bis 4. 

Die Welle wird an ihrem unteren Teil durch eine 
auf der Tragstange laufende zweiteilige Büchse, oben durch 
ein oder mehrere besondere Halslager geführt, während 
der Anschluß des Leitraddeckels vielfach nur zur Ab- 
dichtung dient. Die Abmessungen der Welle werden wie 
folgt erhalten. Um eine gegenseitige Berührung zwischen 
Tragstange und Innenseite der Welle mit Sicherheit zu 
vermeiden, wählt man den kleineren Durchmesser der 
Welle je nach ihrer Länge 20 bis 30 mm größer als 
den Durchmesser der Tragstange; der äußere Durch- 
messer bestimmt sich dann mit Rücksicht auf die Material- 
anstrengung unter Annahme einer zulässigen Spannung 
von 150 bis höchstens 200 kg/cm*, dies aber nur, wenn 
in der Berechnung alle zum Drehmoment hinzutretenden 
Biegungsmomente berücksichtigt sind. Die letzteren 
werden insbesondere vom Zahndruck verursacht. Wand- 
stärken unter 20 bis 30 mm kommen jedoch mit Rücksicht auf die Gießerei 
nicht zur Ausführung. 

Um das untere Lager möglichst zu entlasten, wird gerne so konstruiert, 
daß ein Halslager in die Ebene des Zahneingriffs fällt. 

Hohle Wellen von über 5 m Länge sind schwer auszuführen; sie werden 
daher weiterhin vielfach geteilt, und die beiden Hälften durch einen kräftigen 
Flansch verbunden. 

Die Welle enthält entweder in ihrem oberen Ende oder in der Mitte 
einen Spurzapfen, wie er auf Seite 174 u. f. beschrieben ist. 

Um das Laufrad gegen Axialverschiebung zu sichern, wird gewöhnlich 
die Welle etwas eingedreht, und in die Nute ein zweiteiliger Ring eingelegt; 
die beiden Hälften des letztern werden entweder durch zwei Schrauben 
oder durch die Laufradnabe zusammengehalten. Zahnräder sitzen entweder 
auf einem Ring der Welle (siehe Fig. 175) auf oder stützen sich auf 
Schrauben, die in einem Flansch der Welle beweglich sind (Fig. 163 u. 164), 



Fig. 163. 




Fig. 164. 



2. Die Zspien der hohlen Welle. 

2. Die Zapfen der hohlen Welle. 

a) Der offene Laternenzapfen. 

(FoDtainezapfen.) 
Wie aus Fig. 165 und 166 zu ersehen, 
trägt das obere Ende der Tragstange ein Öi- 
gefaÖ , in dem die 2 bis 3 Spurplatten auf- 
einanderlaufen. Das ülgefaß wird gegenüber 
der Tragstange, die untere Spurplatte gegen 
das Olgefafi, die obere gegen einen Stempel 
durch Zäpfchen an der relativen Verdrehung 
verhindert. Der Stempel trägt Gewinde; auf 
die dazu passende Mutter stützt sich der obere 
Teil der an der bohlen Welle angebrachten 
Laterne. Die Spurplatten werden gewöhnlich 
fius einem möglichst dichten feinkörnigen Guß 
hergestellt ; Stabl und Bronze haben sich weniger 
bewährt. Damit kleine Fehler in der Bearbeitung 
oder in der Montage sich ausgleichen können, 
wird eine der Trennungsflächen am besten nach 
einer Kugel ausgeführt. Bei 3 Spurplatten 
gehört diese jedenfalls der mittleren, bei nur 
zweien der unteren und dem Ölgefüß an. Da 
bei eingelaufenen Spurptatten der spezifische 
Druck angenähert umgekehrt proportional dem 
Kadius zunimmt, so sind, um unzulässig große 
Drucke zu vermeiden, die innersten Teile durch 
eine durchgehende Bohrung von mindestens 
Ih bis 20 mm herauszunehmen. Die letztere 
dient dann gleichzeitig dazu, um eine Zirku- 
lation s Schmierung zu ermöglichen, in der Weise, 
daß das Ol durch eine Bohrung der festen 
Platte der zentralen Bohrung zugeführt und 
von da bei der Drehung durch die Scbmier- 
nuten nach außen geschleudert wird. Überdies 
ist in die zentrale Bohrung oft Gewinde ein- 
geschnitten, um die Platten nach Entfernung 
des Stempels einzeln aus dem OLgefäß heraus- 
nehmen zu können. FUr die Größe der Spur- 
platten sind maßgebend der zulässige Flächen- 
druck und die Möglichkeit, die entwickelte 
Reibungswärme abführen zu können. 

Der größte pro Flächeneinheit auftretende 
Druck hält sich noch in den zulässigen Grenzen, 
Offener Laternen zapfen. wenn der mittlere Druck p 50 bis 75 kg/cm* 
(Fontainezapfen.) „jcht überschreitet. 



Fig. 166. 
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Bei sehr guter Ausführung und entsprechend großer zentraler Bohrung 
kann der letztere bei kleinen Umdrehungszahlen sogar 80 bis 90 kg/cm* 
erreichen. Es wird also der Durchmesser 
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Mit Bücksicht auf Erwärmung ist noch zu setzen 

äcn. 5 "^ ; (59) 

hierin bedeutet P die Belastung des Zapfens in kg, w den Koeffizienten 
der Wärmeableitung, der sich bei Spurzapfen guter Ausführung auf etwa 
50000 bis 100000 stellt. 

Gewöhnlich werden nur 2 Spurplatten angewandt und nur bei Zapfen 
mit hohen Umdrehungszahlen scheinen nach neueren Versuchen 3 Platten 
vorteilhafter zu sein, wohl hauptsächlich deshalb, weil hier die entwickelte 
Reibungsleistung und damit auch die Erwärmung in einer hohem als der 
ersten Potenz der Geschwindigkeit wachsen. 

Der Stempel muß an der Drehung gegenüber der Welle durch Nut 
und Feder verhindert werden, ebenso die Mutter zumeist durch eine in 
der Welle sitzende ^Klemmschraube. 

Die Laterne trägt auf der einen oder, wenn sie nur noch das 
Reibungsdrehmoment zu übertragen hat, oft auch auf beiden Seiten Öff- 
nungen von solcher Größe, daß Ölgefäß und Mutter bequem durch sie 
entfernt werden können. 

Im Hals der Laterne wird der obere Teil der Tragstange durch 
eine zweiteilige Büchse geführt; überdies soll die Welle möglichst nahe 
an der Laterne durch ein Halslager sicher geführt sein, um jede unregel- 
mäßige Bewegung der Spurplatten zu vermeiden. 

b) Der geschlossene Zapfen (Taf. 4). 

Olgefaß und Spurplatten sind hier vollständig in der Welle drin 
angeordnet. Die Mutter ist durch Bajonettverschluß gegen axiale Ver- 
schiebung und mittelst einer kleinen Stellschraube gegen Drehung relativ 
zur Welle gesichert. Der Stempel kann zur Nachstellung der Welle 
in seiner Mutter verdreht werden; ein Keil hält ihn dann in der richtigen 
Stellung fest. Die Zuführung des Öles erfolgt durch eine zentrale 
Bohrung des Stempels , die Entleerung des Ölgef äßes durch eine ver- 
schließbare Öffnung im letzteren und ein in der Welle und nötigenfalls 
auch in der darauf sitzenden Kadnabe angebrachtes Fenster (Taf. 4 
Fig. 7). Die Führung des oberen Tragstangenendes übernimmt das in 
die Welle eingepaßte Ölgefäß. Der Zapfen kann entweder am Wellenende 
oder, wie in Taf. 17 Fig. 1 gezeigt, in der Mitte der ganzen Welle 
sitzen. 

Der geschlossene Zapfen hat gegenüber dem offenen den Vorteil 
einfacherer Formgebung der Welle und oft auch besserer Wärmeabführung; 
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dagegen sind die Spurplatten viel weniger zugänglich, und damit ist auch 
die Möglichkeit einer Kontrolle während des Betriebes kleiner. 

Seltener als die vorigen findet sich der Hängezapfen, durch den 
die ganze Welle an einem Träger aufgehängt wird. 



3. Die massive Welle in stehender Anordnimg. 

Als Material kommt hier fast nur Stahl in Betracht, der dann bei 
kleinem Durchmesser und großen Wellenlängen mit etwa 200 bis 350 kg/cm*, 
bei großen Durchmessern und kleinem Wellenlängen mit 300 bis 450 kg/cm" 
beansprucht werden darf. Der gemachte Unterschied bezüglich Durch- 
messer und Wellenlänge ist begründet durch die Forderung einer nicht 
zu großen Gesamtdeformation. 

Da das untere Ende der Welle nicht mehr wie bei der Hohlwelle 
durch eine Tragstange geführt wird, so bleibt nichts anderes übrig, als 
ein Halslager auf dem Turbinendeckel (Taf. 6 Fig. 1) oder in einem 
Armkreuz im Saugrohr (Taf. 5 Fig. 1) anzubringen. Das erstere setzt 
voraus, daß der Deckel starr mit dem Unterteil in Verbindung steht, 
was beispielsweise bei der Finkregulierung ohne besondere Versteifungen 
nur bei kleinen Turbinen in ausreichendem Maße zutrifft. Das Hals- 
lager im Armkreuz ist zumeist sehr unzugänglich, was nur deshalb nicht 
allzuviel bedeutet, weil es gewöhnlich nur schwach belastet ist. Oben 
bilden sich die Halslagerungen nach ähnlichen Grundsätzen aus, wie bei 
der hohlen Welle. 

Auch das Laufrad wird in ähnlicher Weise wie dort gegen axiale 
Verschiebung gesichert. 



4. Die Zapfen der massiven Welle. 

a) Der einfache Kingzapfen. 

Einen Ringzapfen einfachster Art zeigt Fig. 177 Seite 185. In einem 
Ölgefäß sitzt, gegen Drehung gesichert, ein Spurring, auf dessen beweglichen 
Gegenring sich unmittelbar die Nabe des Zahnrades stützt. An dieser 
hängt durch eine Ringschraube anziehbar die Turbinen welle. Das Ölgefäß 
trägt hier wie bei jedem andern Ringzapfen zwischen Welle und Spur- 
ringen eine feste Hülse, die bewirkt, daß die Laufflächen vollständig im 
Ölbad liegen. Bei hohen Umdrehungszahlen empfiehlt es sich, im äußern 
Teil des Ölraumes einige Rippen anzubringen, welche das dem bewegten 
Ring nachlaufende Öl wieder beruhigen und so verhindern, daß sich der 
Spiegel außen gegenüber innen zu stark erhebt. 

Wie bei den Zapfen der hohlen Welle soll auch in unmittelbarer 
Nähe des Ringzapfens die Welle in einem kräftigen Halslager geführt sein. 
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Fig. 167 und 168 zeigen eine Ausführung von Escher, Wyß & Co. _ 
bei der eine Nachstellung dadurch erreicht wird, daß die mit Gewinde 
versehene Welle durch eine Mutter, die auf dem den beweglichen Spur- 
ring tragenden Stück ruht, auf und nieder geschraubt werden kann. Das 
letztere wird Ton der Welle durch Nut und 
Feder mitgenominen und sichert zugleich I 

die Mutter mittelst Stellschrauben gegen 
ungewollte Verdrehung. Mit Vorteil wird 
anch hier eine Auflagerfläche kugelförmig 
gestaltet, um die Konstruktion gegen kleine 
Fehler unempfindlicher zu machen. 

Bildet der Ringzapfen den obern 
Abschluß der Welle, so ist es leicht, die 
Spurringe zu demontieren, befinden sich 
aber über ihm noch weitere Konstruktions- 
teile, so ist es ohne Demontierung der 
letzteren nur dann möglich, die Spurplatten 
herauszunehmen, wenn diese zweiteilig siud- 
Sie dürfen auch ohne Kachteil geteilt werden, 
wenn dafür gesorgt wird , daß einteilige 
Ringe sie genau zentrieren und fest zu- 
sammenhalten; die Scbmiemuten sind in 
die Teilfugen zu verlegen. 

Um Zirkulation des Öles zu erreichen, 
fährt man dieses auch hier durch eine l 

feste Bohrung von außen nach innen und pig. iß?, 

läßt es durch die Schniiemuten nach außen 
Bchleudem. 

Die Abmessungen der Spurringe finden 
sich in ähnlicher Weise wie diejenigen der 
Spurplatten, nur sind hier Flächenpressung 
und Wärmeableitungskoeffizient etwas klei- 
ner zu wählen und zwar 

p = 30 bis 60 kg/cm* 
w = 40000 bis 60000, 
wenn das Ol nicht gekühlt wird, 
» = 60000 bis 100000 
bei Kühlung des Zapfens. ! 

Die Größe to ist dann einzusetzen in Fig. 168. 

die Gleichung Riugspnrzapfen. 

d„~d, = "- , (60) (Escher, Wyß & Co.) 

worin d„ den äußern, d^ den innern Durchmesser des Spurringes bedeutet.' 



Tbamann, Wu»rt 
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Der' innere Durchmesser ist durch die EoDstruktion zumeist gegeben; 
als äußerer Durchmesser gilt dann der größere der beiden mit Bücksicht 
auf Flächenpressung beziehungsweise Wärmeabführung erhaltenen Werte. 



b) Der PressÖlzapfen. 

Ist die Belastung der Welle sehr groß, die Umdrehungszahl hoch, 
und sitzt der Zapfen nicht am Wellenende, so ergeben die oben genannten 
Berechnungen filr den äußeren Durchmesser oft sehr große Werte. 
Man zieht es daher in diesen Fällen oft vor, die Ringe bis auf verhält- 
nismäßig schmale Bänder auszunehmen (siehe Taf. ^0 Fig. l)..und in 
den so entstehenden Bingraum durch die feste Platte hindurch Ol unter 
einem Druck von 18 bis 35 Atmosphären einzuführen. Hierbei empfiehlt 
es sich, den Druck vor dem Zapfen am etwa 1 bis 2 Ätm. abzudrosseln. 
Dadurchwird dann der Ölverbrauch durch 
den Zapfen selbsttätig etwas geregelt. 
Die Kugelfläche wird hier in Bück- 
sicht auf die Ölzufuhr am besten an dem 
den obem Spurring tragenden Stück 
angenommen. 

c) Das Kugelspurlager. 

Fig. 169 zeigt die Ausführung eines 
solchen nach Briegleb, Hansen & Co. 
Sein Aufbau ist ähnlich dem der nor- 
malen Konstruktion, nur befindet sich 
zveischen den beiden Spurplatten eine 
Beihe ton Kugeln, die durch zwei Blech- 
ringe in richtigen Zwischenräumen ge- 
halten werden. Bekanntlich sind bei 
Kugelspurlagern immer kleine Beträge 
an gleitender Beibung zu erwarten, 
weshalb hier im Gegensatz zu den Kugel- 
halslagern eine gute Schmierung not- 
wendig wird, die in der nebenstehenden 
Ausführung sich gleich bewerkstelligt, 
wie bei normalen Bingspurlagem. Die 
Voraussetzung fUr genügende Betriebs- 
sicherheit ist bei diesem Lager peinlich 
genaue und saubere Werkstätten aus- 
Fig. 169. Eugelspurzapfen. führung; trifft dies zu, so vrird die 
(Briegleb, Hansen & Co.) Gesamtreibuog entschieden kleiner als 

bei gewöhnlichen Spurringen. 
Die zulässige Masimalbel astung P eines Kugelspurlagers wächst 
bei sonst gleicher Konstruktion mit der Anzahl der Kugeln und dem 
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Quadrat ihres Durchmessers; sie nimmt aber mit zunehmender Um- 
drehungszahl n etwas ab. Im Mittel kann gesetzt werden 

P = (80 — 20 \/7r) i? . (f , (61) 

worin a die Anzahl der Kugeln, d ihren Durchmesser in cm bedeutet. Für 
ongünstige Verhältnisse wird die Zahl 80 in obiger Gleichung besser 
durch den Wert 75 ersetzt. 

Das oben angegebene Beispiel, Fig. 169, zeigt ein ausgeführtes Lager 
für die auf Seite 328 beschriebene Anlage. 



Die den Kingzapfen belastende Kraft wird im weitem durch Böcke, 
Traversen oder Balken auf das Fundament übertragen. Hauptsache ist 
dabei, dafi alle diese Konstruktionsteile möglichst steif gebaut sind, und 
dafi insbesondere einseitige Durchbiegungen unmöglich gemacht werden. 
Am besten wird der Ringzapfen erst bei der Montage in seiner endgültigen 
Stellung gegenüber der Unterlage fixiert und zwar entweder durch Keile 
oder durch Paßstifte. 





Fig. 170. 



Fig. 171. 



Fig. 177 und Taf. 7 Fig. 1 zeigen Ringzapfen in Verbindung mit Böcken, 
Taf. 16 Fig. 3 und Taf. 20 Fig. 1 einen solchen auf genietetem, Taf. 5 
Fig. 1 auf einem Gußbalken und Fig. 170 und 171 auf einer Traverse für 
Holzbalken. Schließt in der Nähe des Ringzapfens das Vorgelege an, so 
ist das erste Lager des letztem mit dem Balken oder der Traverse des 
Ringzapfens starr zu verbinden. 



Die Hohlwelle hat im Verein mit den dort angewandten Zapfen 
gegenüber der massiven mit Ringspurzapfen den Vorteil, daß sich die 
Lagerung des unteren Wellenendes auch bei nicht steifen Leiträdern ein- 
facher gestaltet, und daß sie entsprechend dem kleineren Reibungsradius 
geringere Reibungsverluste aufweist. Sie wird aber zumeist wesentlich 
teorer, als die massive Welle und die zulässige Belastung ihrer Zapfen 
erreicht bald die obere Grenze. 
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Die hohle Welle wird daher TOrwiegend angewandt bei mittleren 
Leistungen, langsamlaufenden Turbinen und kleinen Gefällen. 

Die massive Welle im Verein mit Ringzapfen, wird gern bei kleinen 
Einheiten, deren ÄusfUhmng nicht zu teuer sein soll, angewandt und 
stets bei ganz großen Einheiten und höheren Gefällen. An mittelgroßen 
Turbinen findet man sie ebenfalls, wenn auch vielleicht etwas weniger 
häufig als die hohle Welle. 

Amerikanische und zum Teil auch französische Firmen fuhren bei 
kleinen Turbinen auch Pockholzspurlager nach Fig. 178 aus. 



6. Halslager der stehenden Welle. 

Die Halslager Über Wasser sind zumeist gewöhnliche Stehlager mit 
der einen Abänderung, daö die Schalen an ihrem oberen Ende sich zur 
Aufnahme des Schmierinaterials zu einer kurzen Ülvase ausbilden, Hals- 
lager, die erhebliche einseitige Kräfte aufnehmen müssen, sind so zu 
stellen, daß die Richtung der letztem nicht durch 
die Lagerfuge geht; auch wird das Lager in diesem 
Fall oft drei- oder vierteilig ausgeführt, mit einer 
beziehungsweise zwei nachstellbaren Schalen oder 
es werden die Schalen, wie aus Taf. 20 Fig. 1 und 
Taf. 16 Fig. 3 ersichtlich, konisch ausgebildet. Bei 
seitlich befestigten Lagern sind die Schrauben 
durch vorspringende Nasen oder durch eine Ver- 
satzung vom Gewicht des Lagers zu entlasten. 

Lager, die sich unter dem Wasserspiegel be- 
finden, werden entweder, wie aus Taf. 7 Fig. 1 
ersichthch, durch eine bis über das Oberwasser 
' hinausragende zweiteilige Schutzhülse trocken gelegt 

Fig. 172. yjj^ yQQ oben j^jt qi ß^g^ Pett versehen, oder aber 

sie laufen vollständig im Wasser und werden dann 
entweder als einfache Biichsenlager mit Weißmetall- 
einlage, bei großen Einheiten auch mit nachstell- 
baren Schalen, ähnlich Taf. 9 Fig. 2, oder als 
Pockholzlager ausgeführt. Die letztem erbalten 
~ zumeist ebenfalls Schalen, die durch Schrauben 
oder Keile nachgestellt werden können. Die Holz- 
klötze sind da, wo die Schrauben, beziehungsweise 
Keile angreifen, mit Eisen- oder Bronzeplatten zu 
PiR. 178. armieren. Die Konstruktion eines solchen Lagers 

Pockholzlager. zeigen Fig. 172 und 173. An Stellen, wo nur 

sehr geringe Seitendrlicke zu erwarten sind, können 
bei reinem Wasser die Pockholzlager auch ohne Nachstellung ausgeführt 
werden. In allen Fällen verlangen sie kräftige Schmierung durch 
Wasser, 
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6. Das Lagergebälke und der Hauptantrieb. 

Die schon auf Seite 179 unter Angabe der einschlägigen Ab- 
bildungen angegebenen Arten der Auflagerung von Hingzapfen und 
Lagerung von massiven Wellen können sinngemäß ohne weiteres auch auf 
die hohle Welle übertragen werden. Bei allen Zapfenarten ist darauf zu 
sehen, daß bei Zahnradübersetzung die Welle durch die Zahnräder mög- 
lichst wenig auf Biegung beansprucht wird; insbesondere soll der untere 
Teil der Welle möglichst frei von biegenden Momenten sein, was erreicht 
wird, wenn ein Halslager in die Ebene des Zahneingriffes fallt. Der 
TeU der Welle zwischen der Nabe des Zahnrades und dem oben genannten 
Halslager wird allerdings doch auf Biegung beansprucht und ist in seinen 
Abmessungen dementsprechend zu halten. Das der Rechnung zugrunde 
zu legende Biegungsmoment ergibt sich aus dem Produkt des in Hichtung 
der Tangente wirkenden Zahndruckes und seines axialen Abstandes von 
der Nabenmitte des Hades und dem Produkt aus dem axial gerichteten 
Zahndruck und seinem Abstand von der Achse. 

Bei Zahnradantrieb kann, wie aus den oben angegebenen Abbildungen 
ersichtlich, das Rad auf der vertikalen Welle entweder über oder unter 
demjenigen auf der horizontalen Welle liegen. 

Die zuerst genannte Anordnung hat den Vorteil, daß es bei ihr 
leicht möglich ist, die Welle samt Laufrad (wenn sich dasselbe am Aus- 
tritt nicht zu stark erweitert) hochzuziehen ; auch ist die Anwendung von 
direkt auf dem Gewölbe oder auf kräftigen Trägern aufsitzenden stabilen 
Böcken ohne weiteres möglich. 

Bei untenliegendem Kammrad sind dafür die Lager zugänglicher; 
anderseits wird der Zahntrieb oft etwas unruhiger, weil die axiale Kompo- 
nente des Zahndruckes dem Gewicht des Trieblings entgegenwirkt und 
die Vorgelegewelle dadurch zu heben oder wenigstens in ihrem ersten Lager 
zu lockern vermag. 

Böcke zur Auflagerung sind hier unmöglich ; immer müssen Balken 
zur Anwendung kommen (ausnahmsweise, wie Taf. 7 Fig. 2 zeigt, 
auch Konsolen), die dann allerdings auch gestatten, die Turbinengrube 
nur leicht zu decken und diese im Bedarfsfall leicht mit dem Kran 
der Maschinenhalle zu bedienen. 

Bezüglich der Berechnung und Konstruktion der Zahnräder kann 
verwiesen werden auf die „Hütte", des Ingenieurs Taschenbuch; Bach, 
.fDie Maschinen demente", Verlag von Julius Springer; H. Stribeck, „Die 
Berechnung der Zahnräder", Zeitschr. d. V. d. Ing. 1894. 

Da es sich bei Turbinenantrieben zumeist um große Kräfte handelt, 
ergeben die älteren Berechnungsarten und Koeffizienten immer recht große 
Durchmesser, die ganz gut vermindert werden können im Hinblick auf 
die heute überall gebräuchlichen guten Häderhobelmaschinen, deren genaue 
Arbeit bei richtiger Montage der Hader ein einseitiges Anliegen der Zähne 
aasschließt. 
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So darf in der Gleichung für die mittlere Zahnteilung 

(N= Leistung in PS., n = minutliche Umdrehungszahl des kleineren Kades, 
k = Umfangsdruck pro Längeneinheit der Zahnbreite, tp = Verhältnis 
der Breite zur mittleren Teilung, js = Zähnezahl des kleineren Rades) für 
Holz- auf Eisenzähne gewählt werden: 

Ä; = 14 — \/"n~ 
tf) = 4,5 bis 5 . 

Die äußere Umfangsgeschwindigkeit sollte, wenn möglich, 12 bis 15 m 
nicht übersteigen.^ 



7* Die Lager der liegenden Welle. 

Sind Axialkräfte nicht vorhanden, so genügen hier zumeist normale 
Ringschmierlager. Geringe Axialkräfte, wie sie bei kleineren Turbinen 
und kleineren Gefällen, wie auch bei zwei- und vierfachen Turbinen 
auftreten, können durch ausreichend hohe, entweder an der Welle 

feste oder auf ihr nach Fig. 174 
-JsSvvvvv ! ^äL/^^'^^^^^i?- aufgebrachte Bunde auf gewöhnliche 

fi^^^^*i^^i=i^^^^^''*% Bundlager übertragen werden. Dem 

gleichen Zweck dient auch die von 

Voith eingeführte Konstruktion nach 

Taf* 10 Fig. 5. 

Bei großem Einheiten und 
Fig. 174. höheren Gefällen können jedoch die 

Axialkräfte so hohe Werte erreichen, 
daß es notwendig wird, sie in sorgfältig durchkonstruierten Spurlagem 
aufzunehmen. 

Tai. 21 Fig. 1 zeigt eine Ausführung der Firma Bieter für eine 
Turbine mit verhältnismäßig großem Saugrohr und demgemäß sehr kleiner 
Entlastungsfläche auf der Saugseite. Es ist hier mit um so größerer 
Sicherheit eine gegen das Saugrohr gerichtete Kraft zu erwarten, als das 
Wasser im Deckelraum an der Drehung nicht verhindert wird. Mit dem 
normal ausgeführten Halslager steht nun ein richtiger Ringzapfen in 
Verbindung, bei dem durch eine kleine Stopfbüchse gegen das Halslager 
hin die Möglichkeit geschaffen ist, ihn vollständig mit Ol zu füllen und 
so eine ausreichende Schmierung zu erzielen. Zur weitem Sicherheit 
sind noch Anschlußstutzen für eine Kühlwasserschlange im Olraum 
vorgesehen. 

Taf. 23 Fig. 13 zeigt die Ausführung von Voith für eine Hochdruck- 
francisturbine, bei welcher der Konstruktion nach die Axialkraft je nach 



t 
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* Die größte nach Wissen des Verfassers bei Turbinenantrieben zugelassene 
Umfangsgeschwindigkeit beträgt 19 m/Sek. 
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Beaufschlagung und Umdrehungszahl ihre Richtung ändern kann. Die 
bewegliche Spurplatte kann sich daher im einen Fall gegen die Weiß- 
metalleinlage des Halslagers, im andern Fall gegen eine auf einem ein- 
stellbaren Stempel sitzende feste Spurplatte stützen. 

Die Schmierung der ersten Lauffläche besorgt der King des 
Halslagers, für die zweite ist ein auf der beweglichen Spurplatte 
laufender besonderer Ring vorhanden, dessen Ol Ton einem Abstreif- 
blech durch eine radiale Bohrung der festen Spurplatte ins Zentrum 
gelangt. 

Die Lager werden als Bock- oder Stehlager entweder direkt mit 
der Fundamentplatte verbunden, oder sie schließen sich an den Deckel 
oder das Saugrohr an. Die zuletzt genannten Teile erhalten eine Konsole, 
die an ihrem vordem Ende auf ebener oder besser, wie in Taf. 21 Fig. 2 
gezeigt, auf einer Zylinderfläche das Jßumpflager trägt. Oft wird das 
Lager auch durch eine ebene Flansche und Yersatzung mit der Stirn- 
fläche der Konsole verbunden, oder die Konsole besteht aus einem Stück 
mit dem Lager und wird mit einer ähnlichen Flansche an den Deckel 
oder das Saugrohr angeschraubt (Taf. 11 Fig. 2). Hierbei muß stets 
darauf geachtet werden, daß die vor dem Lager stehende Stopfbüchse 
durch einen genügend großen Ausschnitt der Konsole gut zugänglich bleibt. 
Besondere Aufmerksamkeit erfordert ferner im Falle von Bundlagem 
die Montierung und Demontierung der letztern. Es sind hier Kopf- 
schrauben zur Befestigung beliebt, weil nach ihrer Entfernung das Lager 
gedreht oder, nachdem die Welle um die Yersatzungslänge herausgezogen 
ist, gesenkt werden kann (s. Taf. 11 Fig. 2). 

Lager, die in der Wasserkammer liegen, können ebenfalls mit Ring- 
schmierung ausgeführt werden, erfordern dann aber sorgfältigsten Abschluß 
von dem sie umgebenden Wasser (siehe Taf. 12 Fig. 2). Zumeist genügt 
es aber, sie, wie in Taf. 10 Fig. 5 und Taf. 11 Fig. 2 ersichtlich, mit 
einfachen Bronze- oder Weißmetallbüchsen auszurüsten, denen dann vom 
Maschinensaal her durch eine besondere Schmierleitung Fett oder eine 
Mischung von Fett und Ol zugeführt wird. Oft treten auch Pockholzlager, 
wie sie auf Seite 180 beschrieben sind, an ihre Stelle. 



J. Aufbau der äußern Radialturbinen. 

Offene Turbinen. 

Bei kleineren Gefällen werden die Turbinen fast immer in einen 
mit dem Oberwasserkanal direkt in Verbindung stehenden Schacht gestellt 
(offene Turbinen, Schachtturbinen); und zwar sowohl mit stehender als 
auch mit liegender Welle. 

Über das Anwendungsgebiet der beiden zuletzt genannten Anord- 
nungen siehe Abschnitt „Anlagen". 



1. Offene Turbinen mit stehender Welle. 




1. Offene Turbinen mit fliehender Welle. 

a) Einfache Turbinen. 
Sind iiir eine Turbine Gefälle, Wassermenge und Umdrehungszahl 

gegeben, so berechnet man sich, wie frUher ausgeführt, Bintritis- und 
Saugrohrdarchmesser des 
Laufrades, wobei man ins- 
besondere bei Turbinen mit 
stehender Welle sich solange 
wie möglich, d. h. bis zu 

I einem Verhältnis des Saug- 

rohr- zum Eintrittsdurch- 
messer von etwa 1 ,4 mit einem 
einzigen Laufrad zu behelfen 
sucht. Das gleiche trifft zu, 
wenn die Umdrehungszahl 
nicht bestimmt ist Die ganze 
Turbine baut sich dann auf 
einem entweder direkt auf dem 
Fundament oder auf Trägem 
sitzenden Grundring auf, an 
den sich nach unten das 
Beton-, Blech- oder Gußsaug- 
röhr anschließt; eines der 
beiden letztem stets dann, 
wenn der Saugrohrdurch- 
messer kleiner als etwa 700 
bis 1000 mm ist. Auf den 
Grundring setzt sich das 
Leitrad auf, das oben mit 
einem Deckel undeinemLager 
oder einer einfachen AVellen- 
hülse gegen die Welle ab- 
schließt. 

Wenn möglich, ist immer 
ein Anschlag vorzusehen (ge- 
wöhnlich am Grundring), auf 
den das Laufrad schon nach 
einer kleinen Senkung der 
Welle aufsitzt; ebenso sind 
stets Anschläge yorzusehen, 
die ein zu starkes Offnen der 
Turbine verhindern und eben- 
so eine zu starke Inanspruch- 
Fig. 176 und 176. nahmedergeschlossenenLeit- 

Normale Franciaturbine von J. M. Voith. Schaufel. 
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Fig. 1 75 und 1 76 zeigen eine normale Ausführung der Firma J. M, Voith, 
Heidenheim und St. Polten, mit Blechsaugrohr, Tragstange, hohler Welle 
und geschlossenem Zapfen. Das Leitrad besitzt drehbare Schaufeln, die 
nach der der Firma geschützten Art bewegt werden. Zwei Eegulierwellen 




Fig. 177. Schnelläuferturbine für kleinere Kräfte von J. M. Voith. 

öbertragen die Bewegung vom Spindelbock auf den Regulierring. Die 
hohle Welle wird unmittelbar unter dem Hauptkammrad nochmals geführt. 
Aus Fig. 177 ist eine Konstruktion derselben Firma mit massiver 
Welle zu ersehen. Der Grundring sitzt unmittelbar im Fundament. 
Das nach unten erweiterte Laufrad ist von der Nabenscheibe getrennt. 
Solange es sich um kleine Abmessungen handelt, reicht das im Deckel 
angebrachte Halslager zur Führung des Wellenendes aus ; ebenso darf 
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unter dieser Voraussetzung das Kammrad, wie hier geschehen, direkt den 
beweglichen Spurring des Singzapfens tragen. Die Sohlfläche für das 
erste Lager des Vorgeleges befindet sich unmittelbar am Fundamentbock 
des Bingzapfens. 

Sind die Abmessungen der Turbine größer, so kann dem Deckel- 
lager bei Finkregulierung mit nicht besonders versteiftem Leitrad nicht 
mehr genügende Sicherheit für die Führung des fliegend angeordneten 
Laufrades zugemutet werden. Die Leobersdorfer Maschinenfabrik von 
Ganz & Comp, verlängert daher, wie Taf. 5 Fig. 1 zeigt, die Welle über 
das Laufrad hinaus und führt sie in einem Pockholzlager, das allerdings 
erst bei demontierter Turbine zugänglich wird. Die Finkschen Schaufeln 
im Leitrad tragen Bolzen mit Gleitsteinen, die von Nuten im Regulier- 
ring gefaßt werden. Die Turbine ist berechnet für 

H=2fil m, Q = 4: cbm/sek. 

n = 53 Vs pro Minute, JV'= 113 PS. 

Der Kingzapfen sitzt wie das erste Lager der Vorgelegewelle auf einem 
kräftigen gußeisernen Doppelbalken. Das kleine Kegelrad ist mit Nut 
und Feder auf der Welle befestigt und kann durch eine besondere Vor- 
richtung ausgerückt werden. (Anlage siehe S. 327.) 

Die von der Firma Briegleb, Hansen & Co. in Gotha für die 
Seydellschen Mühlen in Guben ausgeführte Turbine (Taf. 6 Fig. 1 und 2) 
ist ebenfalls mit Drehschaufeln ausgerüstet, die aber hier, ähnlich wie bei 
vielen amerikanischen Turbinen, mit Lenkstangen von einem auf dem 
Leitraddeckel zentrierten Ring aus bewegt werden. In der Nähe jeder 
Schaufel sitzt außer den Drehbolzen noch eine besondere Versteifungs- 
schraube a, die den Deckel genügend fest mit dem Boden des Leitrades 
verbindet. Die Achsen der Schaufeln können von oben durch den Deckel 
hindurch eingeschraubt werden, wodurch es möglich ist, jede einzelne 
Schaufel für sich zu demontieren. Die Turbine ist konstruiert für 



w = 69. 



£r = 3,5 m ; ^ = 9,0 cbm/sek. ; iV = 315 PS. 
4,0 8,2 350 

4,5 7,1 350 

Anlage siehe S. 328. 

Auf Taf. 4 Fig. 1 und 2 ist eine einfache Turbine mit Ketten- 
regulierung dargestellt, ausgeführt von der Firma Ing. A. Biva, 
Monneret & C. in Mailand. Die beiden Leitradböden werden auch hier 
durch kräftige Distanzbolzen derart gut versteift, daß nicht nur ein im 
obern Boden eingeschraubter Bolzen zur Lagerung einer Drehschaufel 
genügt, sondern auch noch die Ausbildung eines Führungslagers im 
Deckel ermöglicht wird. Eine zweiteilige bis über Oberwasser reichende 
Hülse setzt das Lager trocken, sodaß ihm ohne weiteres von oben flüssiges 
Schmiermaterial zugeführt werden kann. Nachahmenswert ist die Nach- 
stellung im Antrieb der Leitschaufelkette. Das Laufrad ist direkt an 
die hohle Welle angeflanscht, die auf einem Hängezapfen gelagert ist. 
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Eline Ausführung der Firma Singrün fr^res in Epioal, wie sie Übrigens 
Tielfach ähnlich in Amerika zu finden ist, zeigt Fig. 178 hia 180.' In 
einem Annkreuz des Grundrings sitzt der Pockholzunterwasserzspfen; ein 
dnrch Keile nachstellbares Pockholzhalslager gibt der Welle die seitliche 
Führung. Bie Laufradschaufeln werden einzeln mit der Mabenscheibe 
ond anßen mit zwei Ringen verschraubt. Zwischen dem Laufrad und dem 
festen Leitrad verschiebt sich die Spaltschütze, die von zwei Zahnstangen 




Fig. 178, 179 und 160- 

und Zahnrädchen gehoben und gesenkt wird. Das eine Kegelrad des 
Regulierantriebs ist zur Aufnahme der Kette eines Entlastungsgewichtes 
eingerichtet. 

b) Mehrfache Turbinen. 

Ergibt sich bei der Berechnung von Saugrohr- und Eintrittsdurch- 
messer das Verhältnis der beiden zu groß, so bleibt nichts anderes übrig 
^8 die ganze Wassermenge in 2, 3 oder 4 Teile zu teilen und auf eine Welle 

Präiil: Die Turbinen und deren Regulatoren an der Weltausstellung 
in Paris. Schweizerische Bauzeitung 1901. 
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dementsprechend viele Teilturbinen zu setzen, von denen dann jede */«, 
V», beziehungsweise V* der Gesamtwassermenge schluckt. Dabei können 
je 2 Laufräder mit den Nabenscheiben aufeinander liegen, beziehungsweise 
zu einem Stück zusammengegossen werden, oder sie können gegeneinander 
in ein gemeinsames Saugrohr ausgießen. Schließlich können auch beide 
Kombinationen bei einer Turbine auftreten. 

Wird unter den vollen Boden eines nach oben ausgießenden Lauf- 
rades Wasser aus dem Turbinenschacht durch genügend große Öffnungen 
zugeleitet, so herrscht zwischen den beiden Seiten des Laufrades ein 
Überdruck entsprechend dem ganzen Gefalle ; das Laufrad wird demnach 
annähernd mit einer Kraft 

nach oben gedrückt, und so die ganze Turbine um diesen Betrag entlastet. 
Die Entlastung soll allerdings nur soweit getrieben werden, daß noch 
mindestens 7» ^is Vs des Gewichtes aller mit der Welle rotierenden Teile 
auf dem Spurzapfen verbleibt. 

Die einzelnen Saugrohre vereinigen sich schließlich zumeist zu einem 
einzigen, wobei darauf zu sehen ist, daß die Übergänge möglichst stetig 
ausfallen. 

Die Teilturbinen können entweder zusammen oder oft mit Vorteil 
auch getrennt reguliert werden. 

Die unteren Teilturbinen kommen zumeist unter den Unterwasser- 
spiegel zu liegen, sodaß sie erst nach Abschluß des Saugrohres und Aus- 
pumpen des Turbinenschachtes zugänglich werden. Dieser Umstand ver- 
langt möglichst betriebssichere Kegulierungen und leichte Demontierung 
aller Teile, die voraussichtlich Reparaturen erforderlich machen. Überdies 
soll der ganze Aufbau der Turbine ein möglichst stabiler sein. Aus all 
diesen Gründen werden hier Begulierungen vorgezogen mit festen Leit- 
schaufeln, somit starrer Verbindung der beiden Leitradböden und außen- 
liegendem Regulierantrieb. Die Forderung hohen Wirkungsgrades auch 
bei kleinerer Wassermenge tritt hier zurück, weil diese Turbinen fast 
ausnahmslos in größerer Anzahl zusammenarbeiten, sodaß durch Ein- 
oder Ausschalten einzelner Gruppen die Turbinen fast immer annähernd 
voll beaufschlagt sind. Es werden daher hier Gitterschieber und BeU- 
regulierung der sonst bessern Finkregulierung vorgezogen, oder dann muß 
die letztere wenigstens so gebaut sein, daß die beiden Leitradböden durch 
besondere Elemente starr miteinander verbunden sind, und daß die Leit- 
schaufeln einzeln ausgewechselt werden können. 

Taf. 9 Fig. 1 bis 4 zeigt eine der dreifachen Turbinen der Anlage 
Beznau, ausgeführt von der Firma Theodor Bell & Cie. in Kriens bei 
Luzern* und zwar eine der „Niederwasserturbinen". Li Fig. 1 und 4 sind 
Einzelheiten der Regulierung mit dem auf Kugeln gelagerten Regulierring, 

^ Weitere Angaben siehe Seite 328, femer Beichel, Der Turbinen- 
bau auf der Weltausstellung in Paris, Zeitschrift d. Vereins deutscher Ingenieure 
1901, Präsil, Schweizerische Bauzeitung 1901 sowie unter „Elektrizitätswerk 
Beznau a./Aare', Schweiz. Bauzeitung 1907. 
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in Fig. 4 die Laufräder und in Fig. 2 und 3 das nachstellbare Halslager 
dargestellt; insbesondere sind dort auch die Fenster zu ersehen, durch 
welche das Wasser unter die Nabenscheibe des mittleren Laufrades gelangt, 
am die Turbine zu entlasten. Die so erhaltene Kraft nach aufwärts beträgt 
je nach der Größe des von 3,3 bis 5,7 m schwankenden Gefälles ungefähr 
13000 bis 23000 kg. Die Turbine ist konstruiert für folgende Daten 

J? = 3,3 m; Q = 23,6 cbm/sek. ; iV^= 750 PS. 
3,9 26,0 .1000 

4,4 22,5 1000 

4,9 20,5 1000 

5,7 18,3 1000 

Sie wird jedoch im Betrieb auch weiter bis zu 1200 PS belastet, 
sobald das Gefälle entsprechend groß wird. 



« = 67i. d.M. 



2. Offene Turbinen mit liegender Welle. 

Ahnlich wie bei den Turbinen mit stehender Welle wird man auch 
hier bei gegebenen Verhältnissen zunächst mit einfachen Turbinen auszu- 
kommen suchen. Werden die Laufräder beim Austritt zu stark erweitert, 
80 treten auch hier an Stelle der einfachen zwei- oder vierfache Turbinen ; 
dreifache werden seltener ausgeführt, weil ihr Preis sich nicht viel niedriger 
als derjenige der entsprechenden vierfachen Turbine stellt, während 
anderseits bei drei Laufrädem wieder ein erheblicher Axialdruck auf- 
treten kann. Die gleichen Gründe sprechen auch dafür, daß bei liegender 
Welle mit Vorteil schon viel früher von der einfachen zur Zw^illings- 
torbine übergegangen wird als bei stehender Welle; ja bei größern Gefällen 
findet sich die einfache Turbine überhaupt nur noch selten, sobald ihr 
Saugrohrdurchmesser ähnlich groß würde wie der Eintrittsdurchmesser. 

a) Einfache Turbinen. 

Das Leitrad schließt hier zumeist an einen in die Trennungswand 
zwischen Turbinenschacht und Maschinensaal eingemauerten Bing an. 
Auf der einen Seite folgt der Leitraddeckel mit Lager, auf der andern Seite 
das Saugrohr, das zunächst als Krümmer ausgebildet wird; von letzterem 
an kann es wieder in Gußeisen, Blech oder Beton ausgeführt werden. 
Der Radius q der Mittellinie des Krümmers soll mindestens gleich dessen 
lichtem Durchmesser Z>« sein. In diesem Grenzfall geht durch die Krümmung 
immer noch ungefähr 0,3 der im Krümmer vorhandenen Geschwindigkeits- 
höhe verloren, also im Verhältnis zum Turbinengefalle 0,3 . cj; dieser Ver- 
lust steigert sich bei verkleinertem Krümmungsradius sehr stark; er würde 
beispielsweise schon bei 



-^ = 1,6 



den Wert 1 . (^ erreichen. 
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Der Krümmer kann entweder gegen den Turbinenschacht oder gegen 
den Maschinensaal gerichtet sein, wobei sich im allgemeinen diejenige 
Anordnung vorteilhafter erweist, bei welcher der Kegulierantrieb auf die 
Seite des Maschin ensaales fällt. 

Das eine Lager kommt gewöhnlich ins AYasser zu liegen und wird 
dann zumeist als einfaches Büchsenlager ausgeführt, wie auf Seite 183 
angegeben. 

Auf der entgegengesetzten Seite durchdringt die Welle den Krümmer 
oder den Deckel in einer Stopfbüchse, die am besten für gewöhnliche 
Hanfpackubg und mit Überwurfmutter bei kleinen, mit ovalen, runden 
. oder viereckigen Brillen bei großen Wellen ausgeführt wird. Da der 
Dichtungsdruck zumeist weit unter einer Atmosphäre liegt, so kann die 
Fackungshöhe sehr klein gewählt werden. Metalliderungen sind unnötig 
teuer und haben sich für diesen Fall wenig bewährt. Sollen Brille und 
Grundring nicht zweiteilig werden, so darf die Welle gegen die Maschinen- 
seite zu nicht mehr stärker ausgeführt werden als in der Stopfbüchse. 

Das Hauptlager muß mit so kräftigen Bunden versehen sein, daß 
die auftretenden Axialkräfte sicher aufgenommen werden können. 

In Taf. 10 Fig. 5 und 6 ist eine Ausführung der Firma Voith 
dargestellt. Bemerkenswert daran ist, die geringe Anzahl von einzelnen 
Teilen, ohne daß dadurch die gute Demontierbarkeit im mindesten leiden 
würde. 

Eine Turbine ähnlicher Konstruktion, jedoch mit dem Saugrohr 
gegen den Turbinenschacht gerichtet, ist aus Taf. 9 Fig. 8 und 9 zu er- 
sehen, eine Ausführung der Maschinenfabrik Germania in Chemnitz. 
Der Regulierring wird hier von zwei Lenkstangen gefaßt, die bis über den 
Oberwasserspiegel hinaus reichen, sodaß die eigentliche Regulierwelle 
trocken durch die Mauer hindurchgeführt werden kann. Anlage siehe 
Seite 330. 

b) Mehrfache Turbinen. 

Wie schon oben erwähnt, wird bei der horizontalen Welle viel rascher 
als bei der vertikalen von der einfachen zur mehrfachen Turbine über- 
gegangen, weil einerseits die Zugänglichkeit der einzelnen Teile dadurch 
nicht leidet, und anderseits die unangenehme Wirkung des Axialschubes 
fast vollständig verschwindet. Die Welle muß allerdings auch hier in 
einem Bundlager gegen axiale Verschiebung gesichert werden; allein irgend 
welche Schwierigkeiten sind bei den kleinen Kräften nicht mehr vorhanden. 
Bezüglich des Endlagers und der Stopfbüchsen gilt das gleiche wie bei 
den einfachen Turbinen. 

Die Laufräder stehen sich gewöhnlich paarweise gegenüber, sodaß 
sie in ein Tförmiges Saugrohrstück ausgießen. Dieses kann entweder so 
ausgeführt werden, daß es als Durchdringung von zwei gegen einander 
gerichteten Saugrohrkrümmern erscheint (Taf. 11 Fig. 2 u. Taf. 12 Fig. 1), 
oder als Durchdringung von einem horizontalen Rohr mit dem vertikalen 
Saugrohrstück (Fig. 186 und 187). Die erstere Ausführung hat den 
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Vorteil etwas kleineren Widerstandes, ist aber schwerer herzustellen, 
und muß auch bei yerhältnismäßig großem Saugrohrdurchmesser in der 
Horizontalebene geteilt sein, damit es möglich ist, die Laufräder samt 
Welle axial durchzuziehen oder herauszuheben. 

Um die Turbine möglichst kurz zu bauen, empfiehlt es sich oft, das 
vertikale Saugrohr im Querschnitt viereckig oder oval zu halten mit der 
kleiDem Abmessung in der Richtung der Turbinenachse, wobei dann nur 
darauf zu sehen ist, daß insbesondere die ebenen Flächen, die einen 
Druckunterschied entsprechend dem ganzen Gefalle auszuhalten haben, 
genügend versteift werden. 

Die Regulierungen der Einzelturbinen werden zumeist an eine oder 
an zwei gekuppelte Wellen gehängt ; für besondere Zwecke können die 
einzelnen Regulierungen auch unabhängig von einander angeordnet werden, 
wodurch dann aber der Vorteil des Kräfteausgleiches in der Wellen- 
richtung zum Teil verloren geht. 

Um die Laufräder einigermaßen zugänglich zu machen, sind am 
Saugrohr Mannlöcher oder wenigstens Handlöcher vorzusehen. 

Gewöhnlich müssen hier, wie auf Seite 150 und ff. angeführt, bei 
Finkregulierung die Drehbolzen der Leitschaufeln entlastet werden, 
wenigstens bei großem Gefällen und langen Bolzen. Der Zweck wird 
erreicht durch besondere, kräftige Distanzbolzen, wie auf Taf. 11 Fig. 2, 
darch Bügel nach Taf. 12 Fig. 2, durch Kränze mit festen Rippen ähnlich 
denen bei Blech-Spiralgehäusen Taf. 16 Fig. 1, durch Pratzen am frei- 
hängenden Boden, die sich dann auf kleine Fundamentplättchen stützen, 
oder eine Säule, die mit dem Endlager verschraubt oder vergossen ist. 
Bei vierfachen Turbinen können bei kleineren Einheiten die beiden 
mittleren Laufräder zusammengegossen werden. In den meisten Fällen 
aber würde die Welle bei dieser Anordnung zu lang, ihre Durchbiegung 
in der Mitte zu groß, sodaß zwischen die beiden mittleren Räder noch 
ein Lager und gewöhnlich auch noch eine Kupplung eingeschaltet werden 
muß. Das Lager kann aus einem Stück mit einer die beiden mittleren 
Leiträder verbindenden zweiteiligen Hülse hergestellt sein oder in diese 
besonders eingebaut werden. 

Als Beispiel einer offenen Zwillingsturbine mit liegender Welle sei 
die in Taf. 11 Fig. 1 bis 4 dargestellte Ausführung von Ing. A. Riva, 
Monneret & C. gewählt. Die Leitschaufeln sind durch die früher 
erläuterte Kette zusammengehängt und werden alle von einer Regulier- 
welle aus angetrieben. Hier ist die Nachstellung in der Yerbindungs- 
Stange zwischen der Kurbel an der Regulierwelle und der Angriffsschaufel 
von besonderem Wert, weil sie genau gleiche Einstellung der beiden Leit- 
rader ermöglicht. Die Leiträder sind durch besondere Distanzbolzen 
versteift; das hintere kann ohne weiteres ganz, das vordere wenigstens 
bis die Schaufelrippen anstehen, ausgezogen werden, wodurch es nach 
Entfernung des Saugrohroberteiles möglich ist, die Welle samt den Lauf- 
rädem nach rückwärts zu entfernen. Das hintere Lager, als einfache 
Buchse ausgebildet, wird durch eine besondere Leitung geschmiert, das 
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vordere, das zugleich gegen Axialverschiebung sichert, besitzt Bing- 
schmierung und trägt eine wenig mehr als im halben Umfang ausgebildete 
Konsole, die mit Kopfschrauben am Deckel angeschraubt wird. Hierdurch 
kann das Lager nach Wegnahme der Schrauben und des Deckels leicht 
etwas vorgezogen und dann nach unten demontiert werden. Als Besonder- 
heit ist ferner das in den Saugraum mündende Luftrohr zu erwähnen. 
Die mit Generatoren direkt gekuppelten Turbinen haben gewöhnlich nur 
wenig mechanische Reibung zu überwinden, anderseits schließen die 
Leitschaufeln nie vollständig dicht ab, sodaß auch bei geschlossener 
Regulierung immer etwas Wasser in die Turbine gelangt. Diese beiden 
Umstände haben nun zur Folge, daß solche Turbinen, wenn die Einlaß- 
schütze nicht geschlossen und das Wasser nicht aus dem Schacht entfernt 
wird, überhaupt nicht oder nur nach sehr langer Zeit ganz zum Stillstand 
kommen. Um diese Auslaufperiode abzukürzen, kann man nach dem 
Abschließen der Turbine das Gefälle um die Saughöhe vermindern, 
indem man, wie es die Konstruktion von Riva ermöglicht, dem Saugrohr 
Luft zuführt. Dem gleichen Endzweck dienen oft kleine Bremsen, die 
nach dem Abstellen angezogen werden. 

Taf. 12 Fig. 1 u. 2 und Taf. 14 Fig. 1 bis 3 zeigen die vierfache 
Turbine des Elektrizitätswerkes Wangen a./Aare, ausgeführt von Escher, 
Wyß & Co. in Zürich. Bei ganzer Öffnung des Leitrades und 7,7 na 
Gefälle leistet die Turbine, mit 150 Umdrehungen in der Minute laufend, 
1500 PS; die mittlem Konstruktionsdaten sind 

if = 8,4 m 
Q = 17,3 cbm/sek. 
N = 1500 PS 
n = 150 
Jc^ = 405 (für volle Öffnung 450) 

Die Drehschaufeln der Leiträder (20 in jedem Leitrad) werden von 
zweiteiligen Regulierringen aus durch Laschen angetrieben. Auch hier 
ist jede Schaufel nach Lösung ihres Drehbolzens für sich herausnehmbar. 
Die Böden der Leiträder sind im eingemauerten Bing an dem gut auf 
das Fundament aufgesetzten Mittelstück oder an den Saugrohren fest» 
sodaß keine Versteifung zwischen ihnen notwendig wurde mit Ausnahme 
des allerletzten Bodens, der durch kräftige Bügel an den zweitletzten, 
seinerseits mit dem zweiten Saugrohr festen Boden, angeschraubt ist. Jedes 
Laufrad von 1300 Eintritts- und 1400 Saugrohrdurchmesser trägt 15 Stahl- 
blechschaufeln von 8 mm Stärke. Die Welle ist in einem im Maschinen* 
saal stehenden Bocklager, 3 KonsoUagem und einem Büchsenlager, 
sämtliche mit Ringschmierung, gehalten. Die mittlem zwei sind durch 
den vom Mittelstück bis über das Oberwasser geführten Einsteigschacht 
zugänglich. Die zwei Begulierwellen tragen an ihren Enden Zahnsegmente, 
die durch eine gemeinsame Zahnst^-nge bewegt werden. 

Weitere Angaben über die ganze Anlage siehe Seite 330. 
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Geschlossene Turbinen. 



1. Die Gehäuse. 



Wenn das Gefälle 8 bis 10 m übersteigt, so wird die Turbine zumeist 
nicht mehr in den offenen Schacht eingesetzt, sondern zunächst in ein 
Gehäuse, dem das Wasser durch eine Rohrleitung zufließt. Der Durch- 
messer dieser Leitung wird einesteils mit Rücksicht auf den Gehäuse- 
verlust, andern teils durch die Kosten der Leitung bestimmt. Als größter 
Gehäuseverlust darf etwa 1 bis 3 ^/o angenommen werden. 



a) Spiralgehäuse« 

Diese Form des Gehäuses findet sich bei Drehschaufelregulierung 
fast immer, bei andern Regulierungen wenigstens vorzugsweise. Der Grund 
liegt in der guten Wasserführung, die darin besteht, daß das Wasser nach 
dem tangential mündenden Einlauf 
mit ungefähr konstanter Geschwindig- 
keit um die Turbine herum und ins 
Leitrad eingeführt wird (s. Fig. 181). 
Die spezifische Eintrittsgeschwindig- 
keit kann hier, da nur etwa '/s bis ^/s 
der entsprechenden Geschwindigkeits- 
höhe verloren geht, anstandslos bis 
zu 0,25 und 0,3 gewählt werden, 
absolut höchstens zu 5 bis 6 m. 

Wird mit 1 der erste Querschnitt 
der Spirale bezeichnet, so wird bis 
zu dem nach ^4 Umfang folgenden 
Querschnitt 2 ^U der Wassermenge 
ins Laufrad hineingelangt sein. Die 

Fläche des Querschnittes 2 wird daher gewöhnlich zu *U derjenigen von 
1 angenommen. Aus den gleichen Gründen würde Querschnitt 3 mit V2, 4 
mit V* der Fläche von 1 auszuführen sein. Die Übergänge zwischen den 
einzelnen Querschnitten sind nach den gleichen Grundsätzen möglichst 
stetig zu gestalten. Da die Umfangskomponente des im Spiralgehäuse 
fließenden Wassers bei freier Strömung umgekehrt proportional dem Ab- 
stand von der Turbinenachse zunehmen würde, erscheint es hvdraulisch 
sogar noch etwas günstiger, die Geschwindigkeiten in den Querschnitten 
^j*, 3 nnd 4 umgekehrt proportional den Radien der Querschnittsmitten 
zanehmen zu lassen. Dem stehen jedoch oft konstruktive Schwierigkeiten 
im Wege, weil das Gehäuse bei Querschnitt 4 meist sehr eng wird. Die 
Eintrittsgeschwindigkeit ins Leitrad darf natürlich nicht kleiner sein als die im 
Spiralgehäuse. Ist dieses im Querschnitt rechteckig, so ist die Abminderung 
des Querschnittes leicht durch eine spiralige Form der äußern, zylinderischen 




Fig. 181. 



T h o m a n n , Wassertarbinen. 
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Wandung bei konstantem Äbstaad der beiden ebenen Seitenfiächen zu 
erreichen. Diese Form eignet sich besonders zur Ausführung in Blech 
nach Taf. 16 Fig. 1 bis 2 und Taf. 29 Fig. 1 bis 3. Es muß nur für eine 
ausreichende Versteifung gesorgt werden, bestehend in außen angebrachten 
T oder Winkeleiaen oder aber noch besser in einer oder mehreren eben- 
falls spiralig geführten Zwischenwänden (s. Taf. 16 Fig. 2). 

Der innere Teil des Spiralgehäuses wird mit einem gußeisernen mit 
Kippen versehenen Kranz vernietet oder verschraubt, um die axial gerichteten 
Drücke oder Kräfte aufzunehmen. 

Für kleine Qefälle werden auch gußeiserne Gehäuse mit rechteckigem 
Querschnitt konstanter Breite ausgeführt (Fig. 182) und nach Bedarf durch 
radial verlaufende Kippen versteift. Die innem Führungsrippen zur Auf- 
nahme der Axialkräfte sind gewöhnlich mit dem Gehäuse aus einem 
Stück gegossen. Den Anfangs- und Endneigungswinkel der Rippen gegen- 
über dem Radius wählt man in der Richtung der Resultierenden aus 




der durch den Querschnitt des Spiralgehäuses bestimmten, tangentiellen 
Geschwindigkeit c^ und der durch Umfang und Breite bestimmten, radialen 
Geschwindigkeit o 

^^ ~ I^dTV 
Der Querschnitt der Rippen wird bestimmt durch den gesamten axialen 
Druck, den sie aufzunehmen haben. In Fig. 183 muß beispielsweise die 
Rippe 1 den Druck auf die in der Figur gestrichelt schraffierte Fläche 
tragen helfen. Im Schwerpunkt S der Fläche ist dann eine Kraft anzu- 
nehmen von der Größe P ^^ F ■ v ■ H 

und hieraus die auf die Rippe entfallende Reaktion P,. zu bestimmen; 
der Rippenquerschnitt hat dann mindestens den Wert 

-^ (ff,~ 150 kg/cm») 

zu erreichen. 

Bei größeren Abmessungen und größeren Gefällen wird die Ver- 
steifung des rechteckigen Querschnittes bald schwierig, und man ist dann 
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genötigt, zum kreisförmigen überzugehen, der, wenn an seinem Innen- 
rande die Axialkräfte aufgenommen werden, in sich selbst versteift ist 
(Taf. 23 Fig. 1 bis 12, Taf. 28 Fig. 1 bis 3). Es ist nur das Formen wesent- 
lich schwieriger als beim rechteckigen Querschnitt. Da die Fühnmgs- 
hppeo am Innenrand gern durch Gußspannungen schon nahe bis an die 
zulässige Grenze beansprucht werden, so läßt man sie bei hohen Gefällen 
oft weg und ersetzt sie durch einen mit dem Gehäuse verschrauhten 
Kran2 aus Guß oder Stahlguß (Taf, 28 Pig. 3) oder aber durch nach- 
träglich eingezogene schmiedeiserne Distanzbolzen. 

Das Spiralgebäuse stützt sich zumeist auf 2 FUße und soll bei 
großem Ausführungen durch einen im tiefsten Punkt angebrachten Hahn 
oder ein Ventil entleert werden können, während am obersten Punkt ein 
Entlüftungshahn vorzusehen ist. Es Endet Anwendung bei horizontalen 
und Tcrtikalen Wellen. 

b) Ringgehäuse. 

Um der Schwierigkeit beim Einformen von runden Spiralgehäusen 
zu entgehen, wendet man vielfach auch ringförmige Gehäuse mit konstantem 
Querschnitt und zumeist zentralliegendem Einlauf an nach Fig. 1S4, 185. 

Da hier die Einlaufgeschwindigkeit zum größten Teil verloren geht, 
und insbesondere auf der einen Hälfte des Gehäuses der Einlauf ins Leitrad 
starke und rasche Ablenkung des Strahles erfordert, so müssen die Quer- 
scbnitte von Einlauf und Eing so groß gewählt werden, daß die eben 
angeführte, unvollkommene Wasser- 
füLrung den Wirkungsgrad nicht merk- 
lich beeinSußt (spezifische Eintritts- 
geschwindigkeit 0,07 bis 0,15). Es 
dürfen also im Einlauf und im Ring- 
gehäuse im höchsten Fall 1 bis 3 "/o 
des Gefälles in Geschwindigkeit um- 
gesetzt sein. Für den Querschnitt 
des Ringes ist noch zu beachten, daß 
er bei gut ausgeführtem Einlauf nach 
Fig. 184 und 185 nur etwa '/* hia */» 
der vollen Wassermenge zu führen Fig. 184. Fig. 185. 

hat. Die Vergrößerung des Einlaufes 

gegenüber dem des Spiralgehäuses beschränkt heute die Anwendung ring- 
förmiger Gehäuse auf die hohen Gefälle. 

c) Turbinenkessel. 

Ganz besonders bei Spaltachieber-, aber auch bei andern Regu- 
lierungen wird das Spiral- oder ringförmige Gehäuse gern durch den 
Tarbinenkessel ersetzt. Auch bei diesem wird die Einlsufgeschwindigkeit 
(spezifisch etwa 0,07 bis 0,15) nicht ausgenützt ; er erfordert dementsprechend 
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großen Durchmesser und ist daher bei einfachen Turbinen, wie schon 
erwähnt, hauptsächlich beschränkt auf die Spaltschützenregulierung, 
währenddem er bei mehrfachen Turbinen in der Form des Kugelgehäuses 
(Fig. 186 und 187) oder des zylinderischen Kessels (Taf. 16 Fig. 3, Taf. 17 
Fig. 1, Taf. 19 Fig. 5, Taf. 30 Fig. 1 bis 3) vielfach Anwendung findet. 




Fig. 186. 



Fig. 187. 



2. Geschlossene Turbinen mit stehender Welle. 

In Taf. 16 Fig. 1 und 2 ist die von Voith ausgeführte 3000 PS 
Generatorturbine für das Elektrizitätswerk Kykkelsrud am Glommen 
(Norwegen)^ dargestellt. An die Rohrleitung schließt sich zunächst ein 
Rohr an, das den vorher runden Querschnitt in den rechteckigen überführt 
und ihn zugleich stark verkleinert. Die darauf folgende Blechspirale 
(spezifische Einlaufgeschwindigkeit c, = 0,36) ist durch radial verlaufende 
Träger und in ihrem ersten Teil durch eine durchlaufende Zwischenwand 
kräftig versteift. Der Regulierring ruht auf einem Zwischenboden des 
Rippenstücks, das zur Aufnahme der Axialkräfte in die Spirale eingebaut 
ist. An dem gleichen Stück ist auch der Deckel befestigt, der mit einem 
Halslager den untern Teil der Welle führt. Unmittelbar auf dem Spiral- 
gehäuse sitzt der Steuerzylinder, der sein Drucköl von einem mit dem Pendel 
auf dem Dynamoboden stehenden Steuerventil erhält. Die Turbine er- 
gibt die Nennleistung bei einem Gefälle von 16 bis 19 m, einer Wasser- 
menge von 19 bis 15 cbm/sek. und 150 Umdrehungen in der Minute. 

In der gleichen Zentrale stehen Turbinen von Escher, Wyß & Co., 
die für die gleichen Verhältnisse jedoch mit Spaltschicber und Kessel 
(Ce = 0,21) konstruiert sind (siehe Taf. 16 Fig. 3). Aus der letzteren ist 
auch die Konstruktion des Ringspurzapfens ersichtlich, der durch Pressöl 
von etwa 15 Atmosphären entlastet wird. 

* Ausführliche Beschreibung siehe Kinbach, Zeitschrift d. V. d. Ing. 1904. 
Kurze Beschreibung der Anlage siehe Seite 332. 
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Taf. 17 Fig. 1 zeigt im weitem die von Voith konstruierte Erreger- 
turbine des gleichen Werkes von 280 PS, Leistung bei 325 Umdrehungen 
in der Minute. Die Turbine ist wiederum in einen Kessel mit Gußböden 
und Blechmantel eingebaut (Rohrgeschwindigkeit c« = 0,08) ; sie besitzt 
im unteren Teil eine hohle gußeiserne Welle mit Tragstange, im obem 
Teil eine massive Stahlwelle. Da die Pressölpumpen von den Erreger- 
gruppen aus angetrieben werden, müssen die letzteren im stände sein, 
auch ohne Zuhülfenahme von Pressöl zu laufen ; die Welle ist daher zum 
Teil durch einen im oberen Kesselboden angebrachten rotierenden Kolben 
entlastet. Überdies ist es möglich, die Turbinen nicht nur hydraulisch 
sondern auch von Hand zu regulieren. 

Ahnlich wie bei offenen kann auch bei Gehäuseturbinen auf einer 
Welle mehr als ein Laufrad angeordnet werden; allerdings finden sich 
selten deren mehr als zwei. 

Taf. 19 Fig. 5 stellt die von Escher, Wyß & Co, für die Canadian 
Xiagara Falls Power Comp, ausgeführte Zwillingsturbine von 10000 PS 
bei 40 m Gefalle und 250 Umdrehungen pro Minute dar. ^ Das Wasser 
wird ihr, wie in Taf. 19 Fig. 1 bis 4 ersichtlich, durch ein in der Haupt- 
sache vertikal verlegtes Rohr zugeführt mit einer Einlaufgeschwindigkeit 
von 3,4 m/sek, (c, = 0,12). Der Ablauf wird durch zwei Saugrohre 
in den für alle Turbinen gemeinsamen ünterwasserkanal bewerkstelligt. 
Die Regulierung geschieht durch Spaltschützen, die, wie Leit- und Laufrad, 
aus Bronze ausgeführt sind. Zur Aufnahme des gesamten etwa 120 t 
betragenden Gewichtes aller mit der Welle rotierenden Teile kann unter 
das nach oben ausgießende Laufrad sowie unter einen zugleich das erste 
Übergangsstück zwischen massiver und hohler Welle bildenden Entlastungs- 
kolben Druckwasser geleitet werden; überdies sitzt unter der Dynamo- 
maschine ein Ringspurlager (Taf. 20 Fig. 1), das sowohl mit gewöhnlicher 
Schmierung, wie mit Pressöl arbeiten kann. 

Ln großen ganzen werden heute geschlossene Turbinen selten mit 
senkrechter Welle gebaut, da bei den großem Gefällen, in denen Gehäuse 
notwendig werden, die liegende Welle zumeist vorteilhafter erscheint. 



3* Geschlossene Turbinen mit liegender Welle. 

Diese sind in ihrem Aufbau hinsichtlich Leit- und Laufrad, hin- 
sichtlich Regulierung und Saugrohr ganz gleich wie die entsprechenden 
offenen Turbinen. Die Lagerung der Welle wird in weitaus den meisten 
Fällen noch günstiger , weil die Lager fast immer alle zugänglich sind und 
daher als normale Konsol-, Bock- oder Stehlager ausgebildet werden 
können. 



^ Ausführliche Beschreibung siehe unter L. Zodel, „Große moderne 
Torbinenanlagen^, Schweizerische Bauzeitung 1904. 
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a) Einfache geschlossene Turbinen. 

Hier kommen vorwiegend Spiralgehäuse zur Anwendung, seltener 
Ringgehäuse und Kessel, die letztern mit Einlauf senkrecht zur Achse oder 
in der Richtung derselben (Taf. 27 Fig. 1 bis 4). Die größten Schwierig- 
keiten bereiten dem Konstrukteur, insbesondere wenn es sich um hohe 
Gefälle handelt, die Aufnahme des Axialschubes (vergl. Seite 166 u. f.) 
und die Anfressungen an den Schaufeln und Böden der Räder (vergl. 
Seite 128). 

Die Ausführung einer Spiralturbine für mittlere Gefälle zeigen die 
Tafeln 21 und 22. Es ist dies die von Job. Jacob Rieter & Cie. für die 
Schokoladefabrik F. L. Cailler in Broc ausgeführte Spiralturbine, die bei 
43 m Gefälle, 1800 Sekundenlitern und 500 minutlichen Umdrehungen 
800 PS. leistet. 

Das Betriebswasser wird in einer Blechrohrleitung bis vor die Drossel- 
klappe geführt, die durch das auf dem Maschinenboden befindliche Handrad 
Ä betätigt wird. Bei einem lichten Durchmesser von 900 mm hat das 
Wasser hier eine Geschwindigkeit von 2,85 m/sek. Nach der Drosselklappe 
biegt das Zuleitungsrohr rechtwinklig ab, und der Eintritt des Wassers 
in die Spirale erfolgt unter einer Neigung von nicht ganz 30 ^. Bei einem 
lichten Durchmesser von 800 mm herrscht hier eine Geschwindigkeit von 
3,6 m/sek., was einem c, von 0,123 entspricht. Das Wasser wird dann 
dem Laufrad durch Drehschaufeln zugeführt, deren Bewegung nach der 
unten erläuterten Weise erfolgt. 

Das gußeiserne Laufrad (Taf. 21 Fig. 1) hat einen Eintrittsdurch- 
messer von 690 mm, entsprechend einer spezifischen Umfangsgeschwindig- 
keit Wj = 0,62. Es besitzt 13 eingegossene Schaufeln aus 6 mm 
starkem Stahlblech; femer sind in der Laufradscheibe 5 Löcher an- 
gebracht, die dem zwischen Laufrad und Abschlußdeckel befindlichen 
Wasser den Austritt ins Saugrohr ermöglichen. Das Laufrad gießt das 
Wasser in ein Saugrohr von 600 mm Durchmesser aus mit einer Ge- 
schwindigkeit , , 

Csi 2g E = 0,22)1 2 g H=&A m/sek. 

Zum genauen Einhalten der Spaltweite, auch nach allfälligen An- 
fressungen, ist am Saugrohr ein Ring aufgeschraubt, der ausgewechselt 
werden kann. Das vom Krümmer an in Blech ausgeführte Saugrohr 
erweitert sich nach unten auf 1100 mm und ist unten noch einmal fest- 
gehalten. 

Das auf der Deckelseite angebrachte Lager ist zugleich als Spur- 
lager ausgebildet (vergl. Seite 182). 

Die Verdrehung der 18 aus Stahlguß hergestellten Leitradschaufeln 
geschieht in der aus Taf. 21 Fig. 1 und 10 ersichtlichen Weise. Der 
Regulierring sitzt nur auf seinem innem Umfang auf; Distanzbolzen 
(Taf. 21 Fig. 12) lassen ihn gegen das Saugrohr zu nicht zum Anliegen 
kommen, wodurch ein Zusammenrosten und Verkalken des Ringes mit 
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der benachbarten Wand verhindert wird. Die Bewegung des Regulier- 
ringes erfolgt durch einen automatischen Regulator, Bei Veränderung 
der Geschwindigkeit bewegt die Hülse des Pendels B das Regulierventil 0, 
das dann seinerseits eine Bewegung des im Zylinder D befindlichen 
Servomotorkolbens hervorruft (vergl. Abschnitt über hydraulische Regu- 
latoren). Das Grestänge E überträgt die Bewegung auf die beiden 
diametral angeordneten Regulierwellen F, von denen dann weiterhin die 
Bewegung des Regulierringes, wie aus Taf. 21 Fig. 1 und 10 bis 13 er- 
sichtlich ist, eingeleitet wird, wobei auch besonders auf die sorgfältige 
Schmierung aller wichtigen Teile aufmerksam zu machen ist. Die Rück- 
führung wird durch das Gestänge H, /, K gebildet. Auf der mit Gewinde 
versehenen Spindel H sitzt ein Handrad G, das dazu dient, die Turbine 
anzulassen, sie ganz zu schließen, oder die Umdrehungszahl während des 
Granges zu verändern. Zur Dämpfung kleiner Schwingungen dient eine 
Ölbremse L, 

Sowohl das zur Vorsteuerung als auch zur Bewegung des Servo- 
motorkolbens notwendige Wasser wird der Rohrleitung entnommen und 
zunächst den Filtern M zur Reinigung zugeführt. Alle drei Filter sind 
so eingerichtet, daß sie während des Betriebes gereinigt werden können ; 
überdies ist es möglich, die beiden ersten Filter durch einen umlegbaren 
Hahn auch einzeln auszuschalten. 

Neben der automatischen Regulierung ist noch eine Handreguliening 
Ä, angeordnet, die mittelst Schnecke und Rad die Bewegung der Servo- 
motorkolbenstange einleitet. 

Um gefahrlichen Drucksteigerungen beim raschen Abschluß der 
Turbine vorzubeugen, ist eine automatische Druckregulierung P, R, S, T, V 
angebracht, die nach der in Fig. 291 bis 300 angegebenen Weise aus- 
geführt ist (vergl. Seite 309). 

Die Turbine setzt sich mit dem einen Fuß und dem Saugrohr direkt 
auf das Fundament, mit dem andern Fuß auf einen Rost von J Trägem 
auf. Von der Zuleitung kann sie, wie schon oben erwähnt, durch eine 
Drosselklappe mit Antrieb Ä abgeschaltet werden. 

Eine Ausführung von Spiral turbinen für sehr hohe Gefälle zeigt die 

Anlage von Glanzmann und Gaßner in Neumarktl, Österreich (vergl. 

Taf. 23, 24 und 25). Die Firma J. M. Voith in Heidenheim lieferte 

dafür Spiralturbinen für: „ .^„ 

H = 103 m 

Q = 800 1/sek. 

N=S10 PS 

n = 750/min. 

Von dem unter dem Maschinenboden liegenden Hauptrohr zweigen 
die Zuleitungen zu den drei Turbinen unter einem Winkel von 60 ^ ab. 
Jede Turbine kann durch eine Drosselklappe (Taf. 24 Fig. 1 bis 4), die 
Tom Maschinenboden aus bedient wird, für sich von der Leitung ab- 
geschlossen werden. Vor jeder Drosselklappe ist zur Erleichterung einer 
genauen Montage ein Kupferpaßstück angeordnet. Bei einer lichten 
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Weite des Zuleitungsrohres von 400 mm ergibt sich im Gehäuseeinlauf 
eine Geschwindigkeit 

Ce = c. ilTgä = 0,14 iYgH = 6,4 m/sek. 

Die gußeiserne Spirale (Taf. 23), die zur Ermöglichung eines genauen 
Zusammenbaues in der Werkstatt mit dem einbetonierten Fuß des Saug- 
rohrkrümmers durch Faßfiächen verbunden ist, wird durch axiale Rippen 
von der aus Taf. 23 Fig. 12 ersichtlichen Form versteift. Das aus Bronze 
hergestellte Laufrad mit 24 Schaufeln (ähnlich dem auf Taf. 23 Fig. 17 u. 18 
dargestellten) hat einen Eintrittsdurchmesser von 700 mm und eine Breite 
von 45 mm. Die spezifische Umfangsgeschwindigkeit ergibt sich dabei zu 

üj s= 0,61 • 

Beachtenswert ist die gute Wasserführung, die sich durch ein auf- 
geschraubtes Paßstück bis auf die Welle erstreckt. Die Nabe erhielt 
auf der äußeren Seite einen Verstärkungsring zur Sicherung gegen 
Springen beim Eintreiben des Keils. Im Saugrohrkrümraer von 450 nun 
Durchmesser erreicht die Saugrohrgeschwindigkeit bei voller Beauf- 
schlagung nur den Wert 

c^ = c, . V^^J5r = 0,112 iYgH = 5,03 m/sek. 

Die Entfernung Maschinenmitte bis Unterwasserspiegel beträgt 6,2 m. 
Das Saugrohr, dessen unteres Stück einbetoniert ist, erweitert sich gleich- 
mäßig auf 900 mm Durchmesser und ist unten umgebördelt (s. Taf. 25 
Fig. 1 und 2), Zur Verhinderung der Dotation des zwischen dem Lauf- 
rad und den beiden abschließenden Böden befindlichen Wassers und der 
damit verbundenen Erhöhung der Axialkräfte sind feste Kippen eingebaut. 

Die Turbinen welle ist dreimal gelagert. Das am Saugrohrkrümmer 
angeschraubte Lager (Taf. 23 Fig. 13 bis 16) hat die axialen Drücke auf- 
zunehmen und wurde deshalb zugleich als Spurlager ausgebildet. Die 
beiden andern Lager sind Traglager mit einem Verhältnis von 

Z : d = 2,5 : 1 , 

Die Regulierung der Geschwindigkeit besorgt der mit Drucköl 
arbeitende automatische Regulator (Taf. 25 Fig. 5 bis 7), der durch ein 
auf der Turbinenwelle sitzendes Schwungrad in seiner Wirkung unter- 
stützt wird. Er kann übrigens auch auf Handregulierung umgeschaltet 
werden. Die Veränderung der Umdrehungszahl wird hier durch Heben 
oder Senken des Pendels in der Achsenrichtung erreicht. 

Zwei Stangen übertragen die Bewegung der Regulierwelle auf den 
außerhalb des Turbinengehäuses auf dem Deckel zentrierten Regulierring 
(s. Taf. 23 Fig. 4 bis 7). Die 16 aus Stahlguß hergestellten Leitschaufeln 
sind mit den nur einseitig ausgebildeten Drehbolzen zusammengegossen. 
Diese fliegende Anordnung ist durch die kleine Breite von 40 mm und 
durch hinreichend lange Lagerung gerechtfertigt. Die Drehbolzen diu'ch- 
dringen, durch Stopfbüchsen abgedichtet, einzeln den Leitradboden und 
werden durch Laschen und Hebel zwangläufig mit dem Regulierring 
verdrelit. Weitere Angaben über die hydraulische Regulierung siehe S. 302. 
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Auch diese Turbine besitzt einen automatisch betätigten Ereilauf, 
dessen Wirkungsweise aus Taf. 25 Fig. 8 — 15 ersichtlich ist (s. a. S. 306 u. f.). 

Oft ist es wünschenswert, das Wasser in der Richtung der Turbinen- 
acbse zuführen zu können. Ein Beispiel einer solchen Ausführung zeigt 
Taf. 27 Fig. 1 bis 4, nach der von Rieter für das Elektrizitätswerk am 
Rio Algar ausgeführten -Turbine. Das eine Lager kommt allerdings in 
den Raum Tor dem Saugrohr zu liegen und wird dadurch ziemlich un- 
zugänglich ; doch bedeutet dieser Nachteil bei der kleinen Belastung, die 
das Läger auszuhalten hat, nicht allzuviel. 

Besondere Aufmerksamkeit des Konstrukteurs verlangt bei dieser 
Anordnung die Möglichkeit, die Leitschaufeln leicht montieren und demon- 
tieren zu können. 

Der Regulierring wird hier von zwei Kurbeln gefaßt, von denen die 
eine in der Mittelstellung radial ein- die andere radial auswärts gerichtet 
ist, und deren Hebelenden dann in der aus Taf. 27 Fig. 3 ersichtlichen 
Weise mit einem Joch in Verbindung stehen. Bewegt wird die Regu- 
lierung von einem mechanischen Regulator, der in der ausgeführten Anlage 
auf 12 " Schlußzeit eingestellt ist. 



b) Geschlossene Zwillingsturbinen. 

Bei der Zwillingsturbine mit Spiralgehäuse können die beiden Lauf- 
räder wiederum zusammengegossen oder aber mit den Saugseiten einander 
gegenüber gestellt werden. Ln ersteren Fall erhält man ein Gehäuse, 
kann gewöhnlich auch mit einem ungetrennten Leitrad auskommen, erhält 
aber zwei getrennte Saugrohrkrümmer. Da die Lager ziemlich weit aus- 
einander liegen und die Welle durch das eigene und das Gewicht des 
Laufrades belastet ist, so kann unter Umständen die Rücksicht auf nicht 
zu große Durchbiegung verhältnismäßig starke Wellen notwendig machen. 
Bei getrennten Laufrädem kann man allerdings mit einem oben wieder 
Tfbrmigen Saugrohr auskommen; dafür werden aber zwei getrennte Gehäuse, 
zwei Regulierungen und zwei Abschluß Vorrichtungen notwendig; auch ist 
im allgemeinen das ganze Aussehen kein so elegantes wie bei der Turbine 
mit einem Spiralgehäuse. Dennoch wird die Anordnung mit zwei Ge- 
häusen bei Finkregulierungen oft vorgezogen, weil bei ihr die Leitschaufeln 
zugänglicher sind, die Laufräder näher an den Lagern liegen und 
somit ein kleineres Biegungsmoment auf die Welle ergeben. 

Bezüglich Lagerung, Saugrohrkonstruktion u. s. w. gilt das bei den 
mehrfachen ofifenen Turbinen schon Gesagte. 

Eine Spiralturbine mit zwei Saugrohren zeigt Taf. 28 Fig. 1 bis 3, 
die eine von der Firma J. M. Voith für die Hamilton Cataract Comp, an 
den Niagara gelieferte Ausführung darstellt* Das Wasser tritt unten 
durch einen hydraulisch betätigten Absperrschieber, der vor dem Offnen 



^ Ausführliche Angaben siehe Ungerer, „Deutsche Turbinen am Niagara^, 
Zeitschrift d. V. d. Ing. 1905. 
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durch eine Umleitung entlastet werden kann, in das Spiralgehäuse ein 
und gelangt durch ein besonderes mit Rippen versehenes Stahlgußstiick 
zu den Leitschaufeln. Diese sind, wie bei der auf Seite 199 u. f. beschrie- 
benen Turbine, mit ihrer Drehachse aus einem Stück hergestellt und werden 
durch einen außenliegenden Regulierring bewegt. An dem letzteren greift 
eine hydraulische Regulierung an, deren Zylinder auf dem einen Saug- 
rohrkrümmer gelagert ist. Das dazu benötigte Ol wird durch eine besondere 
Pumpe geliefert. Der Laufradkranz von 1500 mm äußerem Durchmesser 
ist aus Phosphorbronze gegossen und mit einer Nabe aus Stahlguß ver- 
schraubt. Die ganze Turbine ruht auf einem geschlossenen gußeisernen 
Grundrahmen, was einesteils eine starre, zuverlässige Lagerung verbürgt 
und andernteils das Zusammenstecken und Aufpassen der einzelnen Teile 
in der Werkstätte wesentlich erleichtert. Gehäuse, Krümmer, Deckel und 
Regulierring sind zweiteilig. 

Ein durch die Regulierung gesteuertes Preilaufventil soll die Rohr- 
leitung vor zu starken Stößen bewahren. Dem gleichen Zwecke dient 
eine Bruchplatte, deren Befestigungsschrauben so bemessen sind, daß sie 
bei einem bestimmten Gefälle reißen. 

Die Turbine ist konstruiert für 

ir=79,5 m, iV^=6100 PS, « = 286/min. 

Das Gegenstück zu der eben beschriebenen Ausführung bilden die 
von der gleichen Firma der Ontario Power Comp, gelieferten 11340 PS, 
Turbinen (Taf. 29 Fig. 1 bis 3) für 

// = 53,4 m , Q = 20 m»/sek. , w = 1 87,5/min. ^ 

Hier sind zwei Gehäuse aus Blech von 19 bis 24 mm Stärke aus- 
geführt und dafür nur ein oben T förmiges Saugrohr. Die Regulierungen 
und die Lagerung der Turbine sind ähnlich wie bei der vorigen. Das 
Freilaufventil wird hier durch ein mit der Hauptleitung verbundenes 
Manometer gesteuert. Die ersten Regulatoren wurden einer Vertrags- 
bestimmung gemäß von der Lombard Governor Co. in Boston geliefert, 
die späteren hingegen von J. M. Voith bezogen. Der Servomotor arbeitet 
auf die 220 mm starke Hauptregulierwelle der Turbine. Die zur Regu- 
lierung nötige Arbeit beträgt rund 3400 mkg, das größte Drehmoment 
der Regulierwelle 7200 mkg. 

Sehr hübschen Aufbau zeigt auch die in Taf. 31 Fig. 3 und 4 dar- 
gestellte 300 PS. Doppelturbine von Th. Bell & Co., bei der das Gehäuse 
mit den beiden Saugrohren zusammengegossen ist; eine Teilfuge in der 
Horizontalebene gestattet, Lauf- und Leitrad zusammen zu montieren. 

In Taf. 30 Fig. 1 bis 3 ist eine der von A. Riva, Monneret & C. 
ausgeführten Zwillingsturbinen des Elektrizitätswerkes Paderno d'Adda 
dargestellt, die konstruiert sind für 

// = 28 m , Q = 7,5 cbm/sek. , iV = 2160 PS , n = 180/min. 

* Ausführliche Angaben siehe Ungerer, „Deutsche Turbinen am Niagara", 
Zeitschrift d. V. d. Ing. 1905. 
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Das Wasser tritt schräg von unten her in den Kessel ein und gelangt 
in einem oben als T-Stück ausgeführten Saugrohr zum Abfluß. Um den 
Kessel trotz des ziemlich weit oben anschließenden Einlaufes zweiteilig 
machen zu können, ist die Teilfuge in zwei zu einander geneigten Ebenen 
angeordnet. Die Leiträder tragen feste Schaufeln mit angeschraubten 
Blechzungen, gegen welche ein Zodelschieber schließt und öffnet. Der 
Laufradkranz von 1550 mm Eintrittsdurchmesser ist durch Paßschrauben 
mit einer Nabe verbunden. Die Welle wird in zwei kräftigen Lagern 
Yon 220 und 270 mm Durchmesser geführt, die, um in der Mitte eine 
Aussparung des Fundamentes zur besseren Demontierung von Deckel 
und Leitrad zu ermöglichen, sehr stark in die Breite gebaut sind. Die 
Verbindung mit der Welle des Generators besorgt eine Zodelkupplimg 
Ton 2000 mm äußerem Durchmesser. Eine außerhalb der Turbine durch- 
gehende Welle kuppelt die Kegulierungen beider Seiten und wird von 
einem hydraulischen Regulator angetrieben, dessen Druckwasser im Wasser- 
schloß durch ein Sandfilter gereinigt und durch eine besondere Leitung 
zugeführt wird. 

Es besteht natürlich keine technische Schwierigkeit, auch drei- und 
vierfache Turbinen geschlossen zu bauen; allein es liegt sehr selten ein 
begründetes Bedürfnis dafür vor. 



Außen beaufschlagte Freistahlturbinen. 

In der reinen Form als Tangentialräder ausgeführt, haben sie keine 
Bedeutung mehr, weil bei ihnen immer die Gefahr vorliegt, daß ein er- 
hebUcher Teil des Wassers nicht durch den innern, sondern wieder durch 
den äußern Umfang austritt und so den Wirkungsgrad herunterzieht. Die 
aus ihnen hervorgegangenen Löffelturbinen sollen gemeinsam mit den 
Peltonrädem untersucht und behandelt werden. 



IIL Konstruktion der inneren Badialtnrbinen. 

A. Innere Überdruckturbinen. 

Das Diagramm einer inneren Überdruckturbine unterscheidet sich 
grundsätzlich von dem der Francisturbine nur dadurch, daß hier die 
Umfangsgeschwindigkeit am Austritt größer ist als die am Eintritt; doch 
ist der Rechnungsgang bei der Neukonstruktion etwas verschieden. 

Der Spaltdurchmesser ist entweder bestimmt durch Umdrehungszahl 
imd Umfangsgeschwindigkeit 

_ ^:j^^\JIh_ („_ _ 0,6 bis 0,7) 
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1. Das Laufrad. 



oder durch die kleinstmöglicfae Abmessung des Zulaufes. Hier ist näm- 
lich dieser letztere die zweite maßgebende Größe und nicht wie bei der 
Francisturbine das Saugrohr. Da die Zulaufgeschwindigkeit im engsten 
Querschnitt bei einigermaßen guter Formgebung des Leitrades immer zum 
größten Teil ausgenützt wird, so kann sie auch dementsprechend hoch 
gewählt werden (0,2 bis 0,3), wodurch wiederum kleine Abmessungen der 
unter Druck stehenden Teile bedingt sind. Die innen beaufschlagte Turbine 
wird daher in vielen Fällen billiger ausfallen als die Francisturbine 
gleicher Leistung; ferner ist bei Zufluß von unten sehr leicht eine 
hydraulische Entlastung anzubringen; allein drei Nachteile lassen die 
innere Überdruckturbine doch im modernen Turbinenbau gegenüber der 
äußeren nicht aufkommen ; nämlich der immerhin einige Prozente kleinere 
Wirkungsgrad, mangelhaftes Saugen und Schwierigkeiten in der Montage, 
sobald es sich um mehrfache Turbinen handelt. 

Der erstere Nachteil ist schon ausreichend begründet in dem Ab- 
schnitt über Widerstände und Wirkungsgrad, der zweite ist ohne weiteres 
klar, w^eil das aus dem Laufrad kommende Wasser nicht in einem so 
geschlossenen Strahle wie bei der Francisturbine austritt. Die innere 
Radialturbine erhält daher zumeist gar kein Saugrohr und muß dann 
unmittelbar über oder sogar unter Unterwasser aufgestellt werden. Der 
dritte Nachteil ist nicht zu umgehen, weil immer von dem außen 
befindlichen Laufrad eine Nabenscheibe bis zur Welle geführt werden muß. 



1. Das Lauftrad. 



Von allen Turbinensystemen ist bei der inneren Kadialturbine die 
Konstruktion des Laufrads am einfachsten, weil hier mit größerer An- 
näherung auf Geraden parallel zur Achse gleiche Zustände herrschen. 

Es genügt daher auch für die Dar- 



stellung der Schaufel ein Axial- 
schnitt und ein Schnitt senkrecht 
zur Achse. Im letzteren werden 
zunächst am äußern Umfange die 
Schaufelenden nach dem Dia- 
gramm angetragen, und dann die 
Schaufeln nach bekannten Grund- 
sätzen bis zum Eintrittsdui-ch- 
messer geführt. Der erstere ist 
bestimmt durch die Breiten- 
abmessungen 




und 



Fig. 188. 



bo = 



Q 



u 



71' D^'Cm^ i '^9 H ^2 — ^2 



'0 



Ti'DQ'CmQ ^2gH io—\ 



(26) 



(28) 



2. Das Leitrad. S. Begulierungen. 
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Die Schaufeln sind hier fast ausnahmslos aus Gußeisen (s. Fig. 188). 
Nabe und Nabenscheibe werden nach ähnlichen Gesichtspunkten kon- 
struiert wie früher. 

2. Das Leitrad. 

Für seine Darstellung genügen zumeist ebenfalls die zwei beim 
Laufrad angegebenen Schnitte. Um die Schaufeln an ihrem Ende nicht 
nach außen divergierend machen zu müssen, wird das Leitrad zweckmäßig 
im Axialschnitt nach dem Spalt zulaufend konstruiert. Bei größeren 
Ausführungen teilt man gern Leitrad und Leitraddeckel. 



3. Regulierungen. 

Als solche kommen heute nur Spaltschieber und Außenschütze am 
Laufrad in Betracht. Die Konstruktion der erstem geschieht nach gleichen 
Erwägungen wie bei der Prancisturbine (siehe Seite 154 u. f.). 



0,75 




Fig. 189. 
Diagramm einer innem Radialturbine, reguliert mit Außenschütze am Laufrad. 

Die letztere kann aber nicht verglichen werden mit der Außen- 
schütze am Leitrad bei Prancisturbinen. Wohl sind auch hier Co und xvy, 
proportional der Wassermenge, weil ihre entsprechenden Flächen sich 
nicht ändern, allein der Spaltdruck ändert sich gerade umgekehrt wie bei der 
Leitradschütze. Zur Untersuchung der Regulierung wird am besten aus- 
gegangen von den Spaltverhältnissen, indem man in Fig. 189 Co und damit 
auch Wx annimmt, mit diesen Größen w^ ausrechnet nach der Gleichung 



w\ 



ti! 



-1 — (?^ — (?^-\-x€\'\- 2wx («rj — 1(^0 + ^ — 

und in das Diagramm einträgt. 

Der Wirkungsgrad ergibt sich dann zu 

1/A = :? — d — cj — %o\ . 

In diesen beiden Gleichungen ist nur die Größe cj, noch etwas n^er 
ins Auge zu fassen. 

Die Widerstände nehmen im Leitrad und im ersten Teil des Lauf- 
rades jedenfalls mit (^ ab. Dagegen werden sie im letzten Teile des 
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B. Innere Freistrahlturbinen. 



Laufrades zunehmen, wenn auch nicht in sehr hohem Maße, sodaß cj, für 
praktische Rechnungen genügend genau als konstant angesehen werden 
darf. Damit läßt sich dann der Wirkungsgrad bestimmen und, wie z. B. 

in Fig. 190 in Punktion der 
Wassermenge auftragen (Kur- 
yen mit Index a). 

Will man die Regulierung 
bei kleinem Wassermengen noch 
etwas verbessem, so kann eine 
Teilung des Kranzes durch 
ebene Zwischenböden eintreten *, 
wobei dann die ebenfalls aus 
Fig. 190 ersichtlichen Wirkungs- 
gradkurven erhalten werden 
(Kurven mit Index 6). 

Als Ausführungsbeispiel 
sei in Taf. 31 Fig. 1 und 2 eine 
Turbine von Ganz & Comp, an- 
geführt^, konstruiert für 

H=lhl m, 
^ = 3,15 cbm/sek. , 
J!V^=345, 
n = 99/min. 

Der Außenschieber des am Ende einer stehenden Welle aufgekeilten 
Laufrades wird durch vier Stangen gefaßt, die, durch Gelenkvierecke 
verbunden, von einer Welle aus gleichzeitig gehoben und gesenkt werden. 
Das Gewicht des Schiebers ist durch Gegengewichte ausgeglichen. 
Beachtenswert ist die gute einfache Wasserführung vom Einlaufrohr bis 
zum Leitrad. 




Fig. 190. Wirkungsgrade und Leistung einer 

mit Außenschütze am Laufrad regulierten 

innem Radialturbine, a ein-, b dreikränzig. 



B. Innere FFeistrahlturbinen. 

(Schwamkrugturbinen.) 

Die Konstruktion des Diagrammes geht aus dem auf Seite 27 u. f. 
Gesagten hervor. Die Berechnung, Konstruktion und Formgebung der 
Laufradschaufeln geschieht nach gleichen Grundsätzen wie bei den Axial- 
turbinen; es tritt hier nur noch der Umstand und zwar vereinfachend 
hinzu, daß längs der Eintrittskante überall gleiche Verhältnisse herrschen, 
und daß die relativen Zentrifugalbeschleunigungen keine seitlichen Ab- 
lenkungen bewirken, sodaß die Schaufel vollständig symmetrisch zur 
MiMelebene des Kades gebaut werden kann. 



* Siehe Zeitschrift d. V. d. Ing. 1893. 
■ Siehe Zeitschrift d. V. d. Ing. 1897. 
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Der Konstrukteur hat nur darauf zu achten, daß die Schaufel an 
jeder Stelle stärkere Krümmung aufweist als die neutrale Kurve, da sich 
sonst der Strahl von der Schaufel ablösen würde. 

Die Regulierung einzelner Leitradzellen geschieht gewöhnlich durch 
Zungen oder Schwenkschieber, wobei insbesondere bei letzteren der 
Winkel Co klein d. h. etwa zwischen 15 ** und 20 ^ gewählt wird. Sind 
mehrere Leitzellen notwendig, so werden sie entweder getrennt reguliert 
oder in ein bis zwei Gruppen zusammengefaßt und an ihrem Eintritt 
durch einen Schieber nach einander abgedeckt. 

Das Zulaufrohr tritt entweder unterhalb der Welle in das Gehäuse 
ein und kann dann gleich als Stütze für das eine Lager dienen, oder es 
wird konaxial zur Turbinenwelle angeordnet, in welchem Fall das Lauf- 
rad am besten fliegend auf der Welle sitzt. Im übrigen ist die Lagerung 
ähnlich zu konstruieren wie bei den schon betrachteten geschlossenen 
Turbinen mit liegender Welle. Das Gehäuse wird, wenigstens in seinem 
Oberteil, gerne aus Blech ausgeführt. 

Taf. 31 Fig. 5 bis 7 stellt die von der Firma Piccard, Pictet & Cie. 
in Genf für das Elektrizitätswerk Vernayaz^ ausgeführte Turbine dar, 
konstruiert für 

if = 500 m , Q = 0,2 cbm/sek. , N = 1000 PS , n = 500/min. 

Da die auf der einen Seite des Kranzes angreifende Nabenscheibe 
im Gegensatz zu den Pelton- und Löffelrädern das Rad bei hoher Ge- 
sch^vindigkeit nicht genügend gegen die Wirkung der Zentrifugalkräfte 
schützt, 80 sind auf jeder Seite des Kranzes kräftige Schrumpfringe aus 
Stahl aufgezogen. Der Schwenkschieber wird durch einen Klinkenregulator, 
System Piccard, betätigt. 

Eine Schwamkrugturbine mit drei Einlaufdüsen ist in Taf. 32 Fig. 1 bis 4 
dargestellt. Sie wurde von Voith für die Anlage Fresser der Sociedad 
Espanola de Minas^ ausgeführt auf Grund folgender Konstruktionsdaten 

ff = 205 m , Q = 0,514 cbm/sek. , N = 1050 PS , n = 500/min. 

Die Turbine ist ausgerüstet mit Druckregulierung, System Voith 
(TergL Taf. 32 Fig. 2) und hydraulischer Geschwindigkeitsregulierung, die 
ihr Wasser einem Rohr auf der Zuleitung entnimmt. 

Wie aus den vorstehenden Figuren ersichtlich, ist der Leitapparat 
bei diesen Turbinen wesentlich unzugänglicher, seine Montage schwieriger 
als bei den Pelton- und Löffelturbinen (s. Seite 208 u. f.) ; überdies ist, 
wie schon oben erwähnt, das Rad gegenüber hohen Umfangsgeschwindig- 
keiten ohne Schrumpfringe bald nicht mehr genügend widerstandsfähig 
nnd diese beiden Umstände sind auch die wesentliche Ursache, daß in 
neuerer Zeit die Schwamkrugturbinen gegenüber den Pelton- und Löffel- 
turbinen immer mehr zurücktreten. 



^ Aus Präsil, Schweiz. Bauzeitung 1901. 

* Schmitthenner, Zeitschrift d. V. d. Ing. 1903. 
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IV. Konstruktion der Pelton- und Löffelturbinen. 



lY. Xonstrnktion der Pelton- nnd Löffeltnrbineii. 

Diese bilden eine Gruppe von Partialturbinen, die sich nicht recht 
in den Rahmen von Axial- und Radialturbinen einfügen lassen. Das 
Wasser tritt zwar am äußern Laufradumfang ein, arbeitet dann aber zum 
größten Teil eher wie in einer doppelten Axialturbine, Das Leitrad ist 
immer auf eine oder wenige Düsen reduziert, von denen zumeist jede 
ein getrenntes Abschlußorgan besitzt. Die Betrachtung über die Wirkungs- 
weise des Wassers in diesen Turbinen kann sich auf einen Leitstrahl 
beschränken, weil jeder weitere wiederum gleich wie der erste arbeitet. 



A. Schaufelung bei Pelton- und Löffelturbinen. 

1. Eigentliche Peltonschanfel. 

Der Arbeitsweise des Wassers nach ist die zuerst in Amerika* zur 
Blüte gelangte Feitonturbine nichts anderes als eine doppelte Axial- 
turbine. In der Zone der günstigsten Lage zwischen Leitstrahl und 

Laufradschaufel wird diese beauf- 
schlagt, wie Fig. 191 zeigt. Dabei 
ist in diesem Schnitt die spezifische 
absolute Eintrittsgeschwindigkeit 
ins Laufrad gleich der Austritts- 
geschwindigkeit aus der Düse; d. h. 
wenn diese gut gebaut ist 0,95 bis 
_ 0,97. Der Winkel cco ist gleich 
Null; es findet aber beim Auf- 
treffen auf die Schaufel durch 
Stoß eine Ablenkung statt, weil 
die den Leitstrahl teilende Schneide 
der Laufradschaufel nicht mit dem 
Winkel 0*^, sondern im günstigsten 
Fall mit etwa Ib^ bis 30 <> aus- 
geführt werden kann. 
Der Winkel ß^ bestimmt sich mit Rücksicht auf die absolute Aus- 
trittsgeschwindigkeit, die für den Hauptschnitt zumeist mit etwa 0,1 bis 
0,14 bis 0,2 angenommen wird, und auf genügend großen Querschnitt 
beim Austritt; es soll nämlich, da sich das Wasser auf der Austritts- 
kante nicht gleichmäßig verteilt, der Strahl dort also nicht rechteckigen 
sondern trapezfiirmigen oder dreieckigen Querschnitt hat, zwischen dem 
rechteckig gedachten relativen Strahl und der nachfolgenden Schaufel 
ein Zwischenraum von mehr als Strahlstärke freibleiben (siehe Fig. 191). 




Fig. 191. 



* S. übrigens: Es eher „Alte und neue Tangentialrftder", Zeitschrift für 
das gesamte Turbinenwesen 1907. 
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Die weitere Konstruktion des bis jetzt in seinen Anfangs- und End- 
elementen festgelegten Hauptschnittes geschieht nach ähnlichen Grund- 
sätzen wie bei der Axialturbine. Es werden also zunächst der Spitze 
kleine, später schärfere Krümmungen angewandt, die gegen das Ende 
der Schaufel wieder sanfter werden. Die Höhe der Schaufel bestimmt 
sich mit Rücksicht auf die Strahlstärke beim Austritt so, daß die oben 
angegebenen Austrittsgeschwindigkeiten möglich sind. Um zu weiteren 
Eonstruktionsregeln, insbesondere mit Bezug auf die Form der Schaufel 
in der Schnittebene . senkrecht zur Achse zu gelangen, müssen die Ver- 
hältnisse bei verschiedenen Stellungen der Schaufel relativ zum Strahl 
untersucht werden. 

Es werde zu diesem Zweck zunächst auf den einfachsten Fall zurück- 
gegriffen; die Schaufel (Pig.191) bewege sich geradlinig und der 
Strahl stehe auf ihren Erzeugenden senkrecht. Umfangs- und Eintritts- 
geschwindigkeit stimmen dann der Richtung nach mit einander überein; 
das Eintrittsdreieck vor der Schaufel schrumpft in eine Gerade zusammen. 



QrfJlf 




\ 
\ 



\ 



\ 



Fig. 192. 



Sowie der Strahl aber auf die Schneide der Schaufel auftrifft, wird 
er um den halben Schneidenwinkel durch Stoß abgelenkt. Nach dem 
Eintritt haben demnach die Geschwindigkeiten die Werte Ci und Wi 
(Fig. 192); die Stoßgeschwindigkeit «?, wird 

w^ = Wo • sin -^ . 

Da Wqj wie aus dem Diagramm ersichtlich, mit kleiner werdender 
Umfangsgeschwindigkeit wächst, bei größerer sinkt, so ändert sich auch 
der Eintrittsstoßverlust in gleichem Sinne. 

Der Schneidenwinkel g) liegt, wie schon erwähnt, gewöhnlich zwischen 
15 und 30 °. Bei dem letztem Wert stellt sich iv] bei Umfangsgeschwindig- 

kei^fin 

u, = 0,48 0,95 (Leerlauf) 

auf u;J = 0,06 0,015 

0,48 ißt ein mittlerer Wert der üblichen Umfangsgeschwindigkeiten, sodaß 
also bei diesem der Verlust durch den Eintrittsstoß selbst bei der mit 
größtem Winkel ausgeführten Schneide 1,5 ®/o nicht übersteigt. 

M?j ist gleich m;„ wenn Co mit ^ 1 — dl, in das Diagramm eingeführt 
wird (siehe Seite 22 und 23). Das Austrittsdreieck läßt sich also nach 

Thomana, Wasserturbiiien. 14 
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1. Eigentliche Peltonschaufel« 



Annahme des Winkels /}, ohne weiteres zeichnen. Der letztere kann 
überdies recht klein angenommen werden, sodaß auch der Austritts- 
yerlust klein bleibt (siehe oben Seite 208), nämlich im Hauptschnitt 
1 bis 2 bis 4 ö/o. 

Anders gestalten sich die Verhältnisse, wenn die Erzeugenden der 
als Zylinderfläche gedachten Schaufel schief gegen die Strahlrichtung 
stehen. Jedes Wasserteilchen wird dann durch den von der Schaufel 
ausgeübten Gegendruck auch in der Richtung der Erzeugenden 
beschleunigt, die Wasserbahn ist eine Raumkurve. Die Abweichung 

aus der Ebene ihres ersten 



Elementes findet sich als 




Iß- 



de, 



wenn p^ die Projektion der Be- 
schleunigung p des Wasser- 
elementes auf die durch die 
Tangente an die Bahnkurve und 
die Erzeugende der Schaufel 
bestimmte Ebene ist. 

Die Gesamtbeschleunigung 



p = 



w^ 



Fig. 193. 



{q = Krümmungsradius in der 
Schmiegungsebene, Fig. 193). 

Bildet im Punkt P die 
durch ihn gehende Erzeugende 
mit der Ebene, in der P und 
die anschließenden Elemente der 
Wasserbahn liegen, den Winkel 90 ® — ^ , so kann p^ aus p bestimmt 
werden, sobald der Neigungswinkel zwischen p und der durch Bahn- 
tangente und Zylindererzeugende bestimmten Ebene bekannt ist. Um 
ihn zu erhalten, dreht man zunächst das Dreieck ABC, dessen Ebene 
in Wirklichkeit auf der Bildebene senkrecht steht, in diese hinein und 
zwar um Achse A B, zeichnet in der Umklappung die Richtung von A C 
und schneidet sie mit der umgeklappten Erzeugenden durch B, die auch 
hier mit A G den Winkel g> bilden muß. Denkt man sich den Punkt C 
wieder in seine wahre Lage zurückgedreht und jetzt um p umgeklappt, 
80 findet sich in P (C) die Linie, auf welche das Lot aus A auf die 
Tangentenebene auftreffen muß, p^ wird als die in sie hineinfallende 
Komponente von p in der Umklappung gefunden. 
Es ist nun 

ÄB= .\ 

sin ß 



ÄC = A(C) = 



sin ß tg q> 
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und daraus 



i><=JP 



y "^ "^" Bin« ß tg* fp 

oder solange igtp gegenüber 1 klein ist 

i), = i) . sin /? «^r 9) . 

Führt man die oben erwähnte doppelte Integration aus unter Voraus- 
setzung eines konstanten Winkels (p und eines konstanten Krümmungs- 
radius q zwischen den Grenzen 180 " und ^ für /?, so erhält man für die 
Abweichung des Wasserteilchens gegenüber seiner Eintrittsebene angenähert 



Es vird dann 


Sr 


für 


Sr '—=■ Jt • 


.(,. 


tgq>^i 


iQt 


gq,. 






if 


= 10» 




15» 




20» 


oder 




Sr- 


-0,5 9 




0,8 Q 




1,1p 




Sr ■■ 


= 0,13 b 




0,20 6 




0,28 b , 



wenn b die Breite der Doppelschaufel ist. 

Diese, die Größenordnung der Abweichungen kennzeichnenden 
Zahlen mögen genügen. Ein weiteres Ausspinnen des Problems ist bei 
den in der Praxis vorkommenden Formen mit großen Schwierigkeiten 
yerbunden;^ anderseits sind auch die Abweichungen, wie die obige Zu- 
sammenstellung zeigt, im allgemeinen nicht so bedeutend, daß sich eine 
genauere Berücksichtigung als notwendig erweisen würde. 

Immerhin zeigt das Ergebnis, daß die schiefe Stellung zwischen 
Strahl und Schaufelerzeugender möglichst zu vermeiden ist. Die Be- 
deutung dieses Satzes wird noch erhöht durch die nachfolgenden Unter- 
suchungen über den Austritt. 

Wie schon aus den zu Beginn dieses Abschnittes gemachten Be- 
merkungen und aus späteren Ausführungen hervorgeht, treffen nicht alle 
Wasserteilchen auf dem gleichen Durchmesser auf die Eintrittskante auf. 
Die Mitte des Leitstrahles dringt vielmehr, wie aus den Angaben über 
die radiale Ausdehnung der Schaufel (S. 213) und über die Strahlstärke 

(S. 222) hervorgeht, um etwa — bis —^ von dem äußersten Eintritts- 

umfang in das Rad ein. Die innersten Wasserteilchen gelangen dann 
auf einen Durchmesser, der noch um Oo kleiner ist. Diesen verschiedenen 
Eintrittsumfängen entsprechen verschiedene Umfangsgeschwindigkeiten ; 
beispielsweise würden sich bei Verhältnissen nach dem allerdings mit den 
zulässigen Grenzwerten konstruierten Diagramm (Fig. 194) die Umfangs- 
geschwindigkeiten stellen auf 

innerster Punkt der Strahlmitte u = 0,42 , 

„ n « innem Strahlbegrenzung u = 0,385 , 

äußerster Eintritt u = 0,535. 

^ S. a. C^r6sole, „Über die Bewefi^ung eines materiellen Punktes auf 
einer gleichförmig rotierenden Flache**, Zürich, Jean Frank 1903. 
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1. Eigentliche PeltonschaufeL 



Aus dem mit diesen Zahlen und unter der Voraussetzung gleicher 
Ein- wie Austrittsradien der einzelnen Wasserfäden erhaltenen Diagramm 
ist schon ersichtlich, daß die absoluten Austrittswinkel recht verschieden 
sind und der mittlere Austrittsverlust wesentlich über dem für den Haupt- 
schnitt angenommenen liegt. Dazu kommen noch zwei weitere für den 
Austritt ungünstige Umstände. 

Die auf dem äußersten Eintrittsumfang auf die Schaufel treffenden 
Wasserteilchen gelangen bis zu ihrem Austritt, teils weil sie schon ihrer 
Eintrittsrichtung nach in das Bad eindringen, teils weil sie von der zum 
Strahl schiefstehenden Schaufel noch weiter nach innen abgelenkt werden, 
auf kleinere und kleinere Radien, wodurch sich auch ihre Relativ- 
geschwindigkeit nach der Gleichung 

M;J = M;5 -j- mJ — t^; 

verändert, und der Austrittsverlust zumeist wächst (siehe Fig. 194). 




Fig. 194. 
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Femer treten die Wasserteilchen gewöhnlich nicht mehr senkrecht 
zur Austrittskante aus, wodurch sich in den meisten Fällen der Winkel j9, 
vergrößert und damit wiederum der Austrittsverlust. 

Die eben geschilderten Verhältnisse werden um so ungünstiger, je 
stärker der Leitstrahl ist, und je tiefer er in das Rad eindringt. 



Aus den bisher gemachten Bemerkungen geht deutlich hervor, 
daß in der Arbeitsweise der einzelnen Wasserteilchen erhebliche Unter- 
schiede bestehen. Man wird daher suchen, wenigstens in einer mittleren 
Stellung die Verhältnisse möglichst günstig zu gestalten, und verlangt 
demgemäß, daß die Eintrittskante ungefähr zwischen dem ersten und dem 
letzten Auftreffen des vollen Strahls senkrecht auf diesem stehe; die 
gleiche Bedingung kann für die Austrittskante aufgestellt werden ; über- 
dies muß der letzte überhaupt auftreffende Wassertropfen die Schaufel 
noch innerhalb der inneren und äußeren Begrenzung verlassen (gewöhn- 
lich etwa im äußeren Drittel, siehe Taf. 32 Fig. 6). 

Bei einer Neukonstruktion bestimmt oder wählt man sich zuerst den 
Kreis, an den die Strahlmitte tangieren soll (beste Umfangsgeschwindigkeit 
ungefähr 0,42 bis 0,44), und zieht dann den Strahl ein. 



1. Eigentliche Peltonschanfel. 
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Die radiale Ausdehnung, die Tiefe der Schaufel, sowie deren Breite 
bestimmen sich nach folgenden Gesichtspunkten. Je größer die Schaufel 
wird, desto größer können auch die Krümmungsradien werden, desto 
niederer stellen sich also auch die Krümmungswiderstände; gleichzeitig 
verkleinert sich aber auch die Strahlstärke, insbesondere gegen den Aus- 
tritt zu ; die benetzte Fläche wächst und damit der Keibungsverlust. Es 
empfiehlt sich daher, ungefähr folgende Mittelwerte einzuhalten: 

T = 2,5 bis 3 bis 4 a, 
B = 2,b bis 3 bis 4bo. 

Die Schaufel wird der Tiefe nach nicht gleichmäßig zur Strahlmitte 
verteilt; am besten werden etwa f radial einwärts, ^ auswärts gelegt 

Die weitere Konstruktion der Schaufelung erstreckt sich nun wesent- 
lich auf drei Punkte: 

1. auf die Bestimmung der Teilung und damit der Schaufelzahl, 

2. auf die Neigung der Erzeugenden gegenüber dem Radius und 

3. auf den oberen Abschluß der Schaufel. 

Punkt 1 erledigt sich 
mit Rücksicht auf die Be- 
dingung, daß kein Wasser 
das Laufrad passieren darf, 
ohne an dieses Arbeit abge- 
geben zu haben. Der letzte 
Wassertropfen, der bei Ä 
(Fig. 195) gerade noch vor 
der Schaufel I durchgeht, 
soll also mindestens noch auf 
die unmittelbar vorangehende 
Schaufel II auftreffen und 
mögUchst so, daß er einen 
großen Teil seines Arbeits- 
Termögens abgeben kann. 
Dies ist der Eall, wenn er 




''O 



Fig. 195. 



die Eintrittskante noch etwa in | Höhe trifft, also etwa in Punkt B. 
Das Wasserteilchen hat also von seinem Eintritt ins Rad bis zum Auf- 
treffen auf die Schaufel den Weg AB und zwar mit der konstanten 
Geschwindigkeit c^ zurückgelegt. Die Zeit, die es dazu braucht, ist 

AB 



'O 



In der gleichen Zeit ist der Umfang mit dem Radius r„ um Ua mal 
diese Zeit also um 

AB = —'^^^AB 



u. 



'O 



fortgeschritten. Die Schaufel I befindet sich also in dem Zeitpimkt des 
Auftreffens vom Wasserteilchen auf B in der Stellung P, und es ist daher 
i die gesuchte Schaufelteilung. 
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1. Eigentliche Peltonschaufel. 



Noch übersichtlicher wird diese erhalten nach dem von Escher in 
der Schweiz. Bauzeitung 1905, Seite 207 u. f. angegebenen Verfahren. 
Damach wird ziuiächst der Weg gesucht, den ein frei durch das Rad 
strömendes Wasserteilchen relativ zu diesem beschreibt. In Fig. 196 
werden, vom Punkt P ausgehend, Punkte der relativen Bahn gefunden, 
indem man auf dem durch P gehenden Kreis beliebige Strecken PJ?,, 
PS, usw. und auf den Tangenten in deren Endpunkten Strecken abträgt 

von der Größe 




u 



Fig. 196. 



"Während der Punkt P bei- 
spielsweise um PP' gleich 
JBjJBJ fortschreitet, bewegt 
sich der Punkt J?, nach P 
hinein; seine Tangente fällt 
dann mit der Richtung von Cq und der Punkt Bi mit P' zusammen, was ja 
der Definition des relativen Weges entspricht. 

Einfacher und für praktische Fälle fast immer genügend genau 
läßt sich diese relative Bahn als ein durch drei ihrer Funkte gehender 
Kreis darstellen. Während nämlich in Fig. 197 Punkt P die Strecke 
Pi P zurücklegt, schreitet der mit Pi zusammenfallende Punkt des Rades 

um PiP — fort nach P\ Es ist also P' ein Punkt der relativen Bahn 

imd ebenso der zum Radius durch P symmetrisch gelegene P"; der Kreis 

durch P', P, P" kann daher 

ll als Ersatz für den relativen 

^Jl fi Weg gelten. Läßt man 

^A^"^ /'^■^•^-■^- l jfi" _^- --^^ ^ diesen im Eintrittspunkt des 

letzten vor einer neu an- 
kommenden Schaufel noch 
durchtretenden Wasserteil- 
chens beginnen, so kann 
die Schaufelteilung ohne 
weiteres bestimmt werden, 
indem nach Wahl des Auf- 
treflfpunktes Ä von da die 
Eintrittskante zunächst nach Gefühl bis zum äußeren Umfang gezogen 
wird (Fig. 197). 

Aus der Konstruktion folgt, daß die Teilung mit dem Laufrad- 
durchmesser und der Entfernung des Punktes P vom Eintrittsumfang 
zunimmt. 

2. Die Neigung der Schaufelerzeugenden wird bestimmt 
durch die schon früher empfohlene Bedingung, daß die absolute Richtung 
des Strahls möglichst senkrecht auf den Schaufelerzeugenden stehen soU. 
Hierbei ist besonderer Wert auf das Bereich zu legen, in dem die Schaufel 
von dem ganzen Strahl getroffen wird. Das erste Mal ist dies der Fall, 




Fig. 197. 
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wenn ihre Eintrittskante gerade den vollen Strahl anschneidet, wenn sie 
also in der Stellung I (Fig. 197) steht, das letzte Mal, wenn das Wasser^ 
teilchen, das bei HI gerade noch vor der neu ankommenden Schaufel 
ins Rad tritt, die vorausgehende Schaufel einholt. Der letztere Funkt 
findet sich in seiner relativen Lage einfach als Schnittpunkt, der der 
inneren Strahlbegrenzung entsprechenden, relativen Bahn von einer Ein- 
trittsspitze aus mit der Eintrittskante der vorausgehenden Schaufel {IIP in 
Fig. 197), in seiner absoluten Lage, indem der Kreis durch IIP um das 
Turbinenmittel mit dem absoluten Weg zum Schnitt gebracht wird (III), 
Am besten wird nun die Eintrittskante in der Mitte zwischen dem 
ersten und letzten Auftreffen des vollen Strahls senkrecht auf diesen 
gestellt. 

Die gleiche Bedingung kann sinngemäß auch auf die um die Länge 
des absoluten Wasserweges in der Schaufel weiter zurückliegenden Aus-* 
tritte angewandt werden. Die Ein- und Austrittskanten werden dann 
gegeneinander geschränkt. Will man sie lieber parallel, die Schaufel 
also zylindrisch haben, so richtet sich die Neigung nach der JBintrittskante 
oder man wählt sie senkrecht zum Strahl in der Mitte zwischen dem 
ersten Auftreffen und dem letzten Austritt des vollen Strahls. Immer 
aber gibt es nur eine Stellung der Schaufel zum Strahl, die keine Ab- 
weichung des letzteren radial ein- oder auswärts bewirkt. Vor ihr wird 
das Wasser durch die Schaufel ein-, nach ihr auswärts gedrängt; allein 
solange die Unterschiede der Winkel zwischen Schaufelerzeugender und 
Strahl klein, beispielsweise beim Größtwert weniger als 20 **, im Mittel 
also weniger als 10 ^ sind, bedeutet auch die Strahlablenkung keinen 
übergroßen Nachteil. 

3. Der obere Abschlußboden der Schaufel soll natürlich 
möglichst wenig Stoß verursachen; er ist daher, wenigstens auf Strahl- 
breite möglichst dünn zu halten (zumeist als Schneide 
angearbeitet) und in der Richtung der relativen Bahn strahthreut 
des freien Strahles gegen den Umfang zu neigen. 
Dadurch reicht er allerdings zumeist recht tief in die 
Schaufel hinein, weshalb oft, wenigstens bis zur Mitte 
des Strahls, etwas Stoß zugelassen wird. Um das Fi^ 198 

tiefe Hineinreichen des Bodens in die Schaufel, das 
sich insbesondere bei etwas stärkeren Strahlen unangenehm bemerkbar 
macht, zum Teil oder ganz zu beseitigen, wird die Kante beim Eintritt 
zurückgesetzt nach Fig. 198 oder auf Strahlbreite ganz weggeschnitten. 

Auf Taf. 32 ist in den Fig. 5 bis 11 ein Bad mit Feltonschaufelung 
dargesteUt und zwar in Fig. 5 und 6 in zwei Stellungen mit den ihnen 
entsprechenden Leitstrahlen ; Fig. 7 zeigt den Hauptzylinderschnitt, Fig. 8, 
9 und 10 sind Axialschnitte mit dem Wasserstrahl, entsprechend Stellung Uly 
F und FT in Fig. 5 und 6. 

Die Ergebnisse der vorbeschriebenen Schaufelkonstruktion sind un- 
günstige, sobald es sich um verhältnismäßig starke Strahlen handelt; der 
Eintritt erfolgt dann auf sehr verschieden großen Durchmessern; die absolute 
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Austrittsgeschwindigkeit ändert daher stark ihre Kichtung, wodurch wieder 
der Austrittsverlust groß wird. Die Neigung der Schaufelerzeugenden 
gegenüber der Strahlrichtung wechselt ebenfalls in weiten Grenzen, wodurch 
der Strahl zufolge starker Ablenkung zuerst an der inneren, nachher in 
der äußeren Ecke der Schaufel (im Schnitt senkrecht zur Achse der 
Turbine) mit fühlbarem Stoß auftriflft, dessen Energie ebenfalls als ver- 
loren anzusehen ist. 

Die Original-Peltonschaufel eignet sich daher nur für Strahlen von 
nicht zu großem Querschnitt. Sie hat aber insbesondere bei sehr hohen 
Gefällen den Vorteil, daß die Beanspruchung der Schaufeln durch die 
Zentrifugalkraft sehr günstig wird. 

Die oben erwähnten Nachteile können zum Teil stark gemildert, 
zum Teil ganz ausgeschaltet werden durch die nachfolgenden Konstruk- 
tionen, wobei aber auch der eben angegebene Vorteil teilweise verloren geht. 



2. Ellipsoidschaufel. 

Sie entsteht aus der vorigen, wenn deren Erzeugende bei gleicher 
Größe der Ein- und Austrittswinkel so gekrümmt, die Ecken derart 
abgerundet werden, daß die Schaufel in jedem beliebigen Schnitt stetig 
gekrümmte Kurven zeigt und am ehesten einem doppelten in der Mitte 
durchgeschnittenen EUipsoid gleicht. Die Richtung der relativen Ein- 
trittsgeschwindigkeit weicht beim Auftreffen des Strahles wie bei der 
vorigen Schaufel in der Richtung des Umfanges ungefähr um den 
halben Schneiden winkel gegenüber der Umfangsgeschwindigkeit ab; die 
relativen Winkel in Ebenen senkrecht zur Austrittskante werden entweder 
überall gleich groß oder nach innen zu der veränderten Umfangs- 
geschwindigkeit entsprechend größer gewählt (siehe Fig. 199 und 200). 

Die Neukonstruktion der Schaufel geschieht ähnlich wie die der 
vorigen (siehe Taf. 33 Fig. 1 bis 8). Es wird zunächst der Strahl von 
der Stärke Oo mit seiner Mitte tangierend an einen Kreis angenommen, 
der mit einer spezifischen Umfangsgeschwindigkeit von 0,42 bis 0,43 rotiert; 
die Eintrittskante beginnt auf einem im Radius um etwa 1,2 Oo größern 
und endigt auf einem radial um etwa 1 • Oo kleineren Kreis. Der äußerste 
Punkt der Schaufel liegt dann, wie aus Taf. 33 Fig. 2 und 3 ersichtlich, 
um noch etwa 0,6 üq weiter außen als der äußerste Punkt der Eintritts- 
kante. Die größte Breite beträgt etwa 3 bis 4 Oo und die radiale Höhe 
wird bei den vorhin angegebenen Verhältnissen etwa 3 Qq. Sind die 
Dimensionen soweit festgestellt, so schreitet man zunächst zur Konstruk- 
tion des Hauptschnittes MM (siehe Taf. 33 Fig. 1 und 3) und bestimmt 
für ihn den absoluten Wasserweg. 

Darnach wird der Eintritt des letzten Wassertropfens gesucht für 
die Bedingung, daß sein Austritt, und zwar auch unter annähernder 
Berücksichtigung der Ablenkung durch zur Strahlrichtung schiefstehende 
Schaufelelemente, noch auf der angenommenen Austrittskante erfolgt. 



2. EUipsoidschaufel. 
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Dadurch ist in gleicher Weise wie früher die maximale Teilung des Lauf- 
rades beziehungsweise die minimale Schaufelzahl festgelegt. 

Man sucht sich nun die Lagen der Schaufel beim ersten und letzten 
Auftreffen des yollen Strahles, um die Eintrittskante in der Mitte zwischen 
diesen Stellungen senkrecht zum Strahl legen zu können. 

Das gleiche ist sinngemäß für die Austrittskante anwendbar, d. h. 
man legt auch ihre Ebene zwischen dem ersten und letzten Austritt des 
vollen Strahles senkrecht zur Strahlrichtung. Dadurch werden, wie auch 




\ 



Fig. 199 
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Fig. 3 und 5 bis 7 zeigen, die Schaufelschnitte auf verschiedenen Kadien 
(BBf UM und CG) etwas ungleich, indem beim ersten die Eintrittskante 
etwas mehr vor, beim letzten etwas zurück tritt. Diese Schnitte müssen 
jedoch nun so geformt sein, daß es möglich ist, sie durch die angestrebte 
ellipsoidartige Fläche zu verbinden. Ist die Schaufel im Verhältnis zum 
Radius klein, so kann ohne merkbaren Nachteil die Eintrittskante in die 
Austrittsebene verlegt werden. 




\ 



Fig. 200. 



Der Einschnitt der Schaufel an ihrem oberen Ende wird in der 
Weise gewonnen, daß man sich das Rad gedreht denkt, bis die Spitze 
einer Eintrittskante gerade im Begriff steht, in den Strahl einzutreten; 
die Fläche des Ausschnittes ist dann gegeben durch die Schnittlinie des 
Strahles in dieser Lage mit der inneren Schaufelfläche und die Erzeugenden 
in der Richtung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit. Ein Schnitt senk- 
recht zu diesen Erzeugenden eines Zylinders würde dann das Profil des 
Fräsers ergeben, mit dem der Ausschnitt hergestellt werden kann. Wie 
auf Taf. 33 Fig. 4 gezeigt , kann hierbei, um die Abschrägung nicht 
allzustark zu erhalten, beim Eintritt in den Strahl auch etwas Stoß 
zugelassen werden. 
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Oft wird der Einschnitt so abgeändert, daß nicht ein Strahlquer- 
schnitt auf einmal angeschnitten wird, sondern, daß zuerst die Spitze der 
Eintrittskante in den Strahl eindringt. Die Schaufel selbst wird entweder 
durch rückwärtige Verlängerung der Mittelrippe oder wie auf Taf. 33 
durch zwei seitliche Rippen gegen den Grund abgestützt. 

Die vorbeschriebene Schaufel eignet sich hauptsächlich für runde 
oder höchstens quadratisch geformte Strahlen. Zeigen diese stark recht* 
eckigen Querschnitt mit der größern Abmessung in der Breite, so zer- 
splittert sich der Strahl unter dem Gegendruck der Schaufel zu leicht, 
womit ein fühlbarer Abfall an Wirkungsgrad verbunden ist. Dieser 
Nachteil wird durch folgende Konstruktion wenigstens zum Teil umgangen. 



3. Löffelschanfel. 

Der Strahl wird hier, nachdem er auf einer axial gerichteten Kante 
ins Bad eingetreten ist, zunächst auf einer radial sich entwickelnden 
Schaufel geführt und trifft erst nachher auf die Schneide, die ihn dann 
in der Hauptsache seitlich ablenkt.^ Der Strahl liegt also auf seiner 
breiteren Seite an, wenn seine Teilung in der Mitte beginnt, wodurch 
dann einer stärkeren Zersplitterung nach Möglichkeit vorgebeugt ist. 
Allerdings trifft dies nur zu, wenn eine große Schaufelzahl ein Arbeiten 
nach Art der reinen Pelton- oder Ellipsoidschaufel verhindert; man 
wählt daher die Teilung dementsprechend kleiner als bei den beiden 
vorhergehenden Konstruktionen. Damit ist auch, wieder ein häufigeres 
Einschneiden einer Schaufel in den Strahl, also eine Vermehrung 
der dadurch bedingten Unregelmäßigkeiten und Stöße verbunden, 
die aber durch die Möglichkeit, bei gleichen Radien größere Strahl- 
querschnitte und damit größere Wassermengen zulassen zu können, oft 
aufgewogen wird. 

Die Konstruktion der Schaufel ist in der Hauptsache gegeben durch 
den Hauptzylinderschnitt, ähnlich dem früher erklärten (Taf. 33 Eig. 9), 
und den Schnitten mit einer Axialebene und einer zur Achse senkrechten 
Ebene nach Taf. 33 Fig. 10 und 11. Der Austrittswinkel im letzteren ergibt 
sich aus dem Diagramm (Fig. 201) und zwar wird er zumeist ziemlich 
groß; der Eintrittswinkel bestimmt sich durch die Bedingimg stoßfreien 
Eintrittes, wenn die Schaufel den Strahl anschneidet oder schließlich 
auch, wenn sie etwa bis zu dessen Mitte vorgedrungen ist. Die Umfangs- 
geschwindigkeit wird am besten so gewählt, daß die absoluten Austritts- 
winkel der an der äußern Schaufelkante und der am weitesten radial 
einwärts auftreffenden Wasserteilchen ungefähr gleich viel von 90 * ab- 
weichen (siehe Diagramm Fig. 201). Die Umfangsgeschwindigkeit der 



^ Auf diesen Umstand hat öffentlich zuerst Es eher hingewiesen in seiner 
Abhandlung „Über die Schaufelimg des Löffelrades", Schweizerische Bau- 
zeitung 1905. 
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axialen Eintrittskante erreicht dabei vielfach Werte, die zwischen 
0,47 und 0,5 schwanken. Die Eintrittskante wird zumeist angearbeitet, 
sodaß der Axialschnitt des Rades wie in Taf. 33 Fig. 10 und 11 
erscheint. 

Diese Schaufelform, die sich, wie eingangs erwähnt, hauptsächlich 

für verhältnismäßig breite Strahlen eignet, insbesondere wenn bei ihnen 

durch die B,egulierung die Strahlstärke verkleinert werden kann (Zungen«, 

gewöhnliche Schwenkschieberregulierung), ist allerdings nicht etwa aus 

der reinen Feiton- oder EUipsoidschaufel hervorgegangen, sondern sie 

entwickelte sich gleichzeitig mit diesen und unabhängig von ihnen in 

Europa, hauptsächlich gefordert durch die Firmen Escher, Wyß & Co., 

IJ. Boßhard u. a. Ihren Ausgangspunkt bildeten die „Zuppingerschen 

Tangentialräder". * 



i wi) 







Fig. 201. 



B. Konstruktive Ausbildung des Rades. 

Die Schaufeln der Pelton- und Löffelräder werden bei nicht allzu- 
bohen Gefällen und nicht zu stark sandhaltigem Wasser vorwiegend aus 
Goß hergestellt, bei sehr hohen Gefällen und schlechtem Wasser viel- 
fach aus Bronze. Die Gußschaufeln werden direkt mit dem Nabenstück 
zusammengegossen (Taf. 32 Fig. 11 und Taf. 33 Fig. 10 und 11) oder 
aber in Segmenten oder einzeln auf die Nabenscheibe aufgesetzt (Taf. 33 
Kg. 1 bis 8 und Taf. 34 Fig. 5 und 6). Das letztere bildet bei Bronze- 
schanfeln, wie auch im Falle sehr großen Baddurchmessers, die Begel, 



' Siehe den vorerwähnten Aufsatz von Es eher und fem er die Abhandlung 
desselben Verfassers, Schweizerische Bauzeitung 1901. 
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während bei den eigentlichen Löffelrädern Rad und Schaufeln meist 
zusammengegossen werden. Qetrennte Schaufeln lassen sich besser 
schleifen, wie dies von einigen Firmen mit Erfolg auf der ganzen Vorder- 
fläche ausgeführt wird. 

Getrennt aufgesetzte Schaufeln werden entweder durch radial oder 
axial stehende Schrauben befestigt. Die Anstrengung der Schrauben 
wird zu einem Maximum entweder beim Stillstand des Bades unter Ein- 
wirkung des vollen Strahles oder bei Leerlauf der Turbine mit einer 

Geschwindigkeit, die ungefähr das doppelte der nor- 
malen beträgt. 

Um im ersteren Falle die auf die Schaufel 
wirkenden Kräfte zu finden, hat man sich nur daran 
zu erinnern, daß bei festgehaltenem Laufrad das 
Drehmoment ungefähr zweimal so groß wird als 
das normale; man rechnet sich also die ihm ent- 
sprechende Umfangskraft aus und denkt sich diese 
auf eine einzige Schaufel wirkend. Diese Kraft P 
muß in gleicher Größe als Tangentialkraft von den 
Schrauben aufgenommen werden, überdies bewirkt 
sie aber in Bezug auf die Schraubenverbindung ein 
Moment von der Größe P.a (siehe Fig. 202), das 

an den Schrauben durch radiale Kräfte — '— über- 



wunden wird. Unter der übrigens nicht genau zu- 
treffenden Voraussetzung, daß beide Schrauben 
gleichmäßig tragen, entfällt demnach auf jede von 
ihnen eine Kraft 

Die größte Zentrifugalkraft einer Schaufel bei 
doppelter Umdrehungszahl (w,„ cvd 0,5) wird, wenn G 
das Gewicht einer Schaufel bezeichnet, angenähert 




Fig. 202. 
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Die auf die eine Schraube kommende größte 
Kraft l)eträgt dann (siehe Fig. 203) 



i?i = - 



^•«1 



«1 + ^ 



Diese Beanspruchung wird naturgemäß am günstigsten, wenn der 
Radius durch den Schwerpunkt in der Mitte zwischen den beiden Schrauben 
durchgeht. 

Eine Ausrechnung praktischer Fälle zeigt nun sofort, daß die 
Schrauben sehr rasch groß ausfallen, selbst wenn hier mit Rücksicht 
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duftuf, daß die normale Beanspruchung im Betrieb erheblicli kleiner 
ist als die maximale gemäß den Kräften R oder Jf,, die Material- 
snstreagnng verhältnismäßig hoch (500 bis 800 kg/cm') gewählt wird. Dies 



Fig. 204. 

fBhrt dann zu Konstruktionen mit von den Zentrifugalkräften entlasteten 
Schrauben, ähnlich Taf. 34 Fig. 5 und 6. 

Der Radkörper wird fast allgemein als Scheibe ausgebildet (siehe 
Fig. 204, Ausführungen Ton Escher, "Wyß & Co., Zürich). 
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C. Leitapparat und Regrolierungren. 

m 

Hier handelt es sich zunächst darum, den gesamten notwendigen 
Leitradquerschnitt zu bestimmen. Seine Größe ergibt sich aus Wasser- 
menge und Gefälle zu ^ 

cjpo erreicht hier bei guter Formgebung Werte bis 0,04 und 0,06 herunter; 
es empfiehlt sich aber, einesteils allfälliger kleiner Kontraktionen wegen, 
anderseits mit Rücksicht auf kleine Ausfiihrungsfehler zu rechnen mit 

' ~ 0,95 bis 0,9 V"^7^r ' 

Die Form des Querschnitts hängt von der Regulierung ab ; bei der 
Nadeldüse ist er kreisrund, bei Zungen und meist auch bei Segment- 
schiebem ist er rechteckig. Das Verhältnis der Breite zur Strahlstärke 
wird in den beiden letzteren Fällen zweckmäßig gewählt zu 

4 . . 5 
bis 



3 3 ' 

wenn bei der Regulierung die Strahl stärke (Taf, 34 Fig. 5 und 9), 

bis 



8 "^•*' I ' 

wenn bei der Regulierung die Strahl breite (Taf. 35 Fig. 4 und 10) 
geändert wird. 

Der größte bei einem bestimmten Laufraddurchmesser noch zulässige 
Querschnitt eines Strahles hängt auch noch von der Art der Laufrad- 
schaufelung ab und wechselt zwischen 

bis - 
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Übersteigt der Gesamtleitradquerschnitt die eben angegebenen Grenz- 
werte, so werden 2 und mehr Düsen angewandt ; mehr als deren 3 bis 4 
zuzulassen, ist allerdings nich€ empfehlenswert; es tritt dann mit Vorteil 
die Francisturbine an die Stelle des Pelton- oder Löflfelrades. 

Die oben angeführten Zahlen für den Leitstrahlquerschnitt geben 
natürlich nur die Größtwerte des letzteren an ; es ist ohne weiteres mög- 
lich, ihn beliebig kleiner zu halten. 



1. Zangenregaliemng. 

Hier sind wieder zwei Fälle zu unterscheiden, die Veränderung der 
Strahlstärke und die Veränderung der Strahlbreite durch die Zunge. Die 
erstere findet sich vorwiegend bei den eigentlichen Löffelrädem. Taf. 34 
Fig. 9 zeigt eine Ausführung von Escher, Wyß & Co. Der Leitstrahl 
wird hier auf seiner untern Seite begrenzt durch eine feste Beilage, 
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währenddem die obere durch eioe über ihren Drehpunkt hinaus Terlängerte 
Zunge gebildet wird. Die Formgebung der beiden iet so zu gestalten, 
daä die Strahlstärke nach hinten zu allmählich und möglichst stetig zu- 
Dimmt. Die Zunge muß naturgemäß gegenüber den Seitenwänden mög- 
lichst gut abdichten und wird aus diesem Grunde gewöhnlich mit ihnen 
zus&mmengeschabt; um dies zu ermöglichen, besteht das Mundstück aus 
Tier Teilen, den beiden Seitenwänden und zwei mit ihnen verschraubten 
Beilagen. Diese notwendige gute Abdichtung vergrößert allerdings die 
Bewegungswi der stände der Zunge nicht unerheblich. Das Gelenk der 
Zunge wird gebildet durch einen aus dieser herausgeschnittenen zylindrischen 
Zapfen, der genau in eine entsprechende Höhlung der oberen Beilage 
pa6t; zur Sicherung des ganzen, insbesondere bei abgeschlossener Turbine 
ist dann noch ein besonderer Gelenkbolzen und zwar gewöhnlich mit 
etwas Spiel durchgesteckt. Diesen letzteren zur Übertragung der Kraft 
ZD benützen, wäre wegen allzugroßer Belastung nicht ratsam. Um auf 
beiden Seiten der Zunge gleiche Drucke zu gewährleisten, wird diese 
gewöhnlich horizontal durchbohrt {siehe Taf. 35 Fig. 18). 

Als Material kommt für die Zunge bei kleineren Ausführungen 
ansschließlich Bronze, bei größeren GuB oder Stahlguß mit seitlichen 
Bronzeplatten in Betracht. 

Wasserdruck auf die Zunge hei geschlossener Stellung. 

In diesem Fall herrscht auf der ganzen unteren Seite der Zunge der 
Gefällsdruck H. Man erhält daher eine Resultierende P Ton der Größe 

P = y.H.h.l, 
vobei l nach Fig. 205 zu entnehmen ist. P greift 
in der Mitte von l und senkrecht dazu an, ergibt 
demnach ein Moment in Bezug auf den Dreh- 
punkt Ton P . a, und somit eine Kraft am Än- 
griETspunkt des Reguliergestänges 

Die vom Gelenk ausznhaltende Kraft findet sich, 

wie übrigens auch K, aus dem Kräfteplan (Fig. 205). 

Die spezifische Pressung zwischen Pfanne und 

Zapfen sollte 60 bis 100 (bis 150) kg/cm* nicht Fig. 205. 

überschreiten, 

Bei großen Gefallen wird oft die Biegungsanstrengung der Zunge 
Tür die Abmessungen der Querschnitte maßgebend. 

Wasserdruck auf die Zunge hei offener Stellung. 

Da dieser sich bei offener Stellung von Querschnitt zu Querschnitt 
ändert, und überdies bei einer genauen Nachrechnung auch die Krümmungen 
des Kanales berücksichtigt werden müßten, so ist die Bestimmung des 
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1« Zangenregulierung. 



auf die Zunge übertragenen Momentes mit erheblichen Schwierigkeiten 
verknüpft. Für die Praxis genügt jedoch das nachfolgende vereinfachte 
Verfahren vollständig. 

Wird in einem beliebigen Querschnitt des Leitkanals (Fig. 206) von 
der Strahlstärke a^. die Geschwindigkeit konstant angenommen und die 
Krümmung vernachlässigt, so hat die in ihm vorhandene Druckhöhe 
den Wert 




"[-(iH^- 



Fig. 206. 




Fig. 208. 



Fig. 207. Peltonrad. 



Da Co sich ziemlich in der Nähe der Einheit bewegt, so kann ohne zu 
großen Fehler auch gesetzt werden 

Demnach ist der Druck pro Flächeneinheit 

'■•=[^-(2)>-s- 

Nimmt man nun den Druck auf einer Strecke zwischen zwei der 
eingezeichneten Querschnitte je gleich dem Mittel aus den beiden End- 
drücken an, so kann man sich die Momente der auf diese einzelnen 
Abschnitte wirkenden Drücke bestimmen und damit durch Summation auch 
das Gesamtmoment, das natürlich etwas kleiner ausfällt als bei ganz 
geschlossener Zunge. 
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Anstatt die Zunge über ihren Drehpunkt hinaus zu verlängern, 
kann man das Reguliergestänge nach dem Vorgang der Firmen Bell und 
Ateliers de constructions möcaniques de Vevey auch an der Spitze der 
Zunge angreifen lassen (siehe Taf. 36 Fig. 4 und 5).^ 

Wie schon früher erwähnt, eignet sich diese Art von Zungen- 
regulierung hauptsächlich für die eigentlichen Löffelräder; für Pelton- 
und Ellipsoidschaufeln aber ist eine Veränderung des Strahles in seiner 
Breitendimension günstiger. Auch dies läßt sich, wie die Ausführungen 
Taf. 35 Fig. 1 und 2 von Escher, Wyß & Co. und Fig. 207 und 208 von 
Singrün fröres erkennen lassen, bei rechteckigem Strahlquerschnitt er- 
reichen, wenn auch der Einlauf durch die doppelte Ausführung der 
Zungen oder Schieber konstruktiv etwas komplizierter wird. 



2. Regulierung durch Schwenkschieber (Blenden). 

Beim Schwenkschieber ist wesentlich, daß die vom Wasser gedrückte 
Fläche einen Zylinder um die Drehachse des Schiebers bildet; sämtliche 
Wasserdrücke schneiden demnach diese Achse ; das Wasser übt auf den 
Schieber kein Moment aus. Die Konstruktion ist aus Taf. 36 Fig. 1 
ersichtlich.* Da der Wasserdruck auf die Achse eine Vergrößerung des 
Spaltes zwischen Schieber und Mundstück zu bewirken sucht, so ist, 
wenn größere Wasserverluste vermieden werden sollen, die Lagerung der 
Achse sehr sorgfältig auszubilden. Der teilweise geschlossene Schieber 
Temrsacht einen, wenn auch nicht sehr erheblichen hydraulischen Verlust 
und überdies eine kleine Abweichung des Strahles aus seiner ursprüng- 
lichen Richtung. 



3. Regulierung durch Nadeldüsen. 

Das Abschlußorgan dieser auf runde Strahlen beschränkten Regu- 
lierungsart besteht in einem sich 
in der Strahlachse bewegenden 
Dom. Die Formgebung von Düse 
und Dom ist hauptsächlich be- 
stimmt durch die Forderung, daß 
der Strahlquerschnitt, um Wider- 
stände möglichst zu vermeiden, in 
der Richtung des Austrittes sich 
nicht vergrößern darf. Man ge- 
langt so auf Querschnitte, wie sie 
Fig. 209 und Taf. 33 Fig. 12 zeigen. 
Wie daraus ersichtlich, ist nicht zu Fig. 209. 

* Prä Sil, Die Turbinen und deren Regulatoren an der Weltausstellung 
in Paris; Schweizerische Bauzeitung 1901. 

- Nach Kenntnis des Verfassers wurde der Schwenkschieber zuerst von 
Piccard, Pictet & Cie. bei Schwamkrugturbinen angewandt. 

Thomann, Wassertarbinen. 15 
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vermeiden, daß die Düse konische Gestalt erhält, sodaß an ihrem Aus- 
tritt eine Kontraktion vorhanden ist, die bewirkt, daß nur eine Wasser- 
menge von ungefähr 0,9 bis 0,85 . f^ . i 2g H ausströmt, worin /J, die freie 
Ausströmfläche bezeichnet. 

Die günstigsten Winkel q> des Auslaufkonus liegen etwa zwischen 
60 ® und 90 ^. In der ganz offenen Stellung sei der Durchmesser der 
Nadel in der Mündungsebene ungefähr -j^ bis ^ desjenigen der Düse; 
wobei dann der Vorschub der Nadel je nach Wahl der Abmessungen 
\ bis 1 Düsendurchmesser wird. 

Bei der Konstruktion des Leitapparates ist darauf zu sehen, daß 
die Achsen von Nadel und Düse so genau als irgend möglich zu- 
sammenfallen. 

Die auf die Nadel wirkenden Axialkräfte sind ähnlich zu bestimmen 
wie bei den Zungenregulierungen. Bei geschlossener Stellung ist die 
Axialkraft nach vorwärts, wenn d^ und d^ die Durchmesser der Nadel 
beziehungsweise der Nadelstange in der Abdichtung bezeichnen, 

In der geöfineten Stellung wechseln die Drücke an der Nadel von 
Punkt zu Punkt, es sind daher analog wie auf Seite 224 die Grrößen 
Hx zu bestimmen, ^ / r \ji 

um so durch schrittweises Vorgehen die auf die Düse nach rückwärts 
gerichtete Axialkraft zu erhalten. Die resultierende Kraft ergibt sich 
dann durch Zusammensetzen der eben gefundenen mit der nach vorwärts 
gerichteten Kraft 

K' = ^{dl-d^;)y,H, 

wobei dtn der größte Durchmesser der Nadel ist; die Geschwindigkeit im 
Zulaufrohr ist hierbei so klein vorausgesetzt, daß die ihr entsprechende 
Druckabnahme vernachlässigt werden darf. 

Die Nadel selbst wird entweder von Hand bewegt oder hydraulisch 
durch einen auf ihr sitzenden Kolben (siehe Taf. 33 Fig. 12). 



4. Leitapparate mit mehreren Einlaufen. 

Wie schon auf Seite 222 bemerkt, ist man gezwimgen, bei einer 
Turbine mehrere Einlaufe anzuordnen, sobald der notwendige Düsen- 
querschnitt das für das betreffende Rad noch zulässige Maß übersteigt. 
In konstruktiver Hinsicht ist es zumeist bequem, die verschiedenen (2 — 4) 
Einlaufe möglichst nahe aneinanderzureihen; doch wird oft vorgezogen, 
sie auf dem Umfang gleichmäßig zu verteilen, um dadurch die einseitigen 
Umfangskräfte, die sonst vielfach recht erheblich werden, auszuschalten. 
Im erstem Fall ist außerdem darauf zu sehen, daß sich zwei aufeinander 
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folgende Leitstrahlen in der Radschaufel nicht stören; d. h. es muß der 
eine Leitstrahl die Laufradschaufel schon verlassen haben oder wenigstens 
Tollständig von ihr aufgenommen sein, wenn diese den nächstfolgenden 
Strahl anschneidet (siehe Taf. 33 Fig. 11). Die Nichtbeachtung dieser 
Vorschrift hat sich in der Praxis schon mehr als einmal gerächt und 
die Anwendung von mehreren Strahlen bei einem Rad zu Unrecht in den 
Verdacht eines geringen Wirkungsgrades gebracht. Die Ausführung eines 
dreifachen Leitapparates zeigt Taf. 36 Fig. 1 bis 3. 



D. Gehäuse bei Pelton- und Löifelturbinen. 

Die Gehäuse haben hier lediglich den Zweck, das aus dem Laufrad 
kommende Wasser abzuführen, und die Umgebung der Turbine vor all- 
fälligem Spritzwasser zu schützen. Die erste Aufgabe verlangt genügend 
große Querschnitte, da sich sonst das ausgetretene Wasser anstaut und 
so wieder ins Laufrad gelangen kann. Die Breite des Gehäuses soll 
daher an der Stelle des Strahlaustrittes mindestens 3 bis 4 i, (^2 gesamte 
Schaufelbreite) betragen. Bei kleineren Rädern wird sie gewöhnlich 
überall mit dieser Abmessung durchgeführt; bei großen und insbesondere 
bei breiten Turbinen zieht man an den Stellen, an denen Wasser nicht 
austritt, das Gehäuse auf kleinere Breite zusammen, schon um den Lager- 
abstand zu vermindern. 

Zumeist wird das Gehäuse in der Horizontalebene geteilt, der untere 
Teil gewöhnlich aus Guß, der obere aus Guß oder Blech ausgeführt. 
Da das Gehäuse innen und außen unter gleichem oder wenig verschiedenem 
Druck steht, so kann mit der Wandstärke so weit herunter gegangen 
werden, als es die Gießerei erlaubt. Stärken von 10 bis 12 mm sind 
selbst bei größeren Turbinen häufig* anzutreflfen. Die Welle tritt 
entweder durch eine Ledermanschette am Gehäuse durch, oder sie 
trägt auf jeder Seite einen Spritzring, welcher das auf die Welle 
gelangende Wasser in eine* entsprechende Tasche des Unter- und Ober- 
teiles abschleudert und so seinen Austritt aus dem Gehäuse verhindert 
(vergl. auch Taf. 31 Fig. 6). 

Außer dem Anschluß für den Leitapparat trägt das Gehäuse 
gewöhnlich auch die Lager der Turbine, die entweder mit jenem aus 
einem Stück gegossen sind (Taf. 35 Fig. 16 bis 18 und Taf. 36 Fig. 4) 
oder auf entsprechend ausgebildeten Sohlflächen als normale Stehlager 
aufsitzen (Taf. 34 Fig. 1 bis 4 und Taf. 36 Fig. 2 und 3). Im ersteren 
Fall wird die Formgebung der Turbine gefälliger, während der zuletzt 
angegebene Weg wohl für die Fabrikation etwas günstiger ist. 

Anstatt das Gehäuse in der Mittelebene zu teilen, kann man auch 
die beiden Seitenflächen anschrauben, sodaß es möglich ist, das Laufrad 
samt Welle axial herauszuziehen. 
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E. Ausgeführte Pelton- und Löifelturbinen. 

Taf. 35 Fig. 16 bis 18 zeigt eine Löflfelturbine älterer Eonstruktion 
von Escher, Wyß & Co.' Das Wasser wird in diesem Rad seitlich noch 
yerhältnismäßig wenig abgelenkt, sodaß es ratsam erschien, durch zwei 
seitliche Ablenkmäntel zu verhindern, daß das aus dem Rad ausgetretene 
Wasser wiederum in jenes zurückfallen konnte. Die Lagerung der Welle 
geschieht normal in einem offenen (Bunde nicht anliegend) und in einem 
geschlossenen Lager (Bunde anliegend). Der Strahl wird zugeleitet durch 
einen Einlauf mit Zunge nach der auf Seite 222 beschriebenen Eonstruktion. 
Das nach rückwärts verlängerte Ende der Zunge steht durch Laschen 
mit dem Eolben der hydraulischen Regulierung in Verbindung (über 
Konstruktion und Abmessungen der Regulierung siehe Seite 288). 

Die durch eine Stopfbüchse durchgeführte Eolbenstange bildet im 
Verein mit einem horizontalen Hebel und einer Verbindungsstange die 
Rückführung. Sie gibt dem Regulierhebel, indem sie seitlich passend 
durch ihn hindurchgeht, zugleich noch die Führung in der Horizontalebene. 
Durch ein Handrädchen, das sich auf dem Gewinde der Eolbenstange 
verschieben kann, ist die Möglichkeit gegeben, die Turbine vorübergehend 
auch mit einer kleineren als der normalen Geschwindigkeit laufen zu 
lassen, beziehungsweise sie abstellen zu können oder sie in Betrieb zu 
setzen. Die Lage des Handrädchens wird dabei gern so gewählt, daß 
es in seiner untern Stellung und bei geschlossener Zunge gerade auf der 
Stopfbüchse ganz oder beinahe aufsitzt. Auf dem Oberteil des Gehäuses 
steht ein durch Riemen angetriebenes, rasch laufendes Federpendel, dessen 
Schwingungen durch eine direkt darüber befindliche Ölbremse gedämpft 
werden. Das Regulierventil ist bei kleinen Einheiten konstruiert nach 
Fig. 265 bis 268, Seite 293. 

Wenn die Turbine nicht an eine Leitung mit filtriertem Wasser 
(Trinkwasserleitung) angeschlossen werden kann, so ist das Regulierwasser 
durch ein besonderes Filter zu reinigen. 

Eine Hochdruckturbine modernerer Eonstruktion von der gleichen 
Firma lassen auf Taf. 34 Fig. 8 und 9 erkennen. Die den Wasserstrahl 
teilende Mittelrippe des Rades ist hier so kräftig ausgebildet, daß die 
Ablenkmäntel entbehrt werden können. Das Gehäuse (Taf. 34 Fig. 1 bis 4) 
ist grundsätzlich ähnlich konstruiert, wie bei der vorigen Turbine, nur 
ist es hier in seinem untern Teil etwas erweitert, und die Lager sind 
getrennt aufgesetzt. Die Wandstärke ist selbst bei diesen großen Ab- 
messungen im Oberteil mit 12, im Unterteil mit 15 mm durchgeführt. 
Die Geschwindigkeitsregulierung ist ebenfalls ähnlich der oben 
beschriebenen ; das Ventil mußte jedoch in Anbetracht der größeren Ab- 
messungen mit Vorsteuerung versehen werden, wie auf Seite 294 u. f. erklärt 



* Prä Sil, „Die Turbinen und deren Regulatoren auf der Schweizerischen 
Landesausstellung in Genf. Schweiz. Bauz. 1896. 
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(Fig. 273 bis 278). Die Ölbremse B ist hier nicht mehr ToUständig unab- 
hängig; ihre Wirkung wird vielmehr verstärkt' durch eine von der Rück- 
führung R bewegte Ölpumpe C (siehe Seite 274). Die Druckregulierung 
ist auf Seite 308 besprochen. 

Ein besonderes Filter F reinigt das sowohl für die Geschwindigkeits- 
vie fiir die Druckregulierung benötigte Wasser. 

In Taf. 36 Fig. 1, 2 und 3 ist die ebenfalls von Escher, Wyß & Co. 
ausgeführte 1000 PS Turbine für das Elektrizitätswerk Kübel bei St, Gallen * 
dargestellt, bemerkenswert durch die Anwendung von zwei Laufrädern 
mit je drei durch Schwenkschieber regulierten Düsen. Da der Wasser- 
druck auf die Schwenkschieber kein Moment ausübt, werden diese hier 
durch einen Differentialkolben bewegt; im übrigen ist der Aufbau der 
Geschwindigkeits-, der Druckregulierung und des Gehäuses ähnlich wie 
bei der soeben geschilderten einfachen Turbine. Da der Unterwasser- 
spiegel im Kubelwerk sehr stark schwankt, so sind Saugrohre angewandt, 
in denen der Wasserspiegel durch eine ähnliche Vorrichtung , wie auf 
Seite 91 beschrieben, so eingestellt wird, daß er die Laufräder der 
Turbine nicht erreicht. 

Die Turbine ist konstruiert für 

F= 92 m, ö = 1,1 cbm/sek., N= 1000 PS, n = 300/min. 

Mit diesen Verhältnissen befindet man sich allerdings schon in dem 
Grenzgebiet, in welchem die Francisturbine (besonders als Verbundturbine) 
gleich gut angewandt werden kann, wie die Löffelturbine. Die erstere 
erhält sogar entschieden das Übergewicht, sobald die Lieferantin der 
elektrischen Maschinen im Literesse der Gesamtanlage noch höhere Um- 
drehungszahlen zuläßt. 

Eine Hochdruckturbine gleich ungewöhnlich hinsichtlich der Leistung 
vie der gesamten Anordnung ist auf Taf. 35 in den Figuren 1 und 2 
dargestellt. Sie ist ebenfalls von Escher, Wyß & Co. gebaut für 

ff = 357 m, Q= 2,3 cbm/sek., N = 8200 PS, n = 300/min. 

und bestimmt für das Elektrizitätswerk Necaxa in Mexiko. Auf dem 
Endflansch einer stehenden Stahlwelle ist das Laufrad von 2900 mm 
äußerem Durchmesser und 456 mm Breite aufgeschraubt, in der axialen 
Richtung gehalten durch einen Pressölzapfen, der zwischen Turbine und 
Generator sitzt. Das Wasser tritt durch einen hydraulisch bewegten 
Absperrschieber mit Umleitung in das Einlaufrohr, das zwei durch 
Doppelzungen regulierbare Düsen trägt, die einander diametral gegenüber 
stehen, sodaß auf das .Laufrad ein reines Kräftepaar einwirkt. Die 
RegttUerung ist aus Taf. 35 Fig. 3 bis 15 zu ersehen. Da die Zungen sich 
unter dem Einfluß des Wasserdruckes konstant zu öffnen suchen, so wirkt 
auf den Differentialkolben eine nach rechts gerichtete Kraft ein, der eine 
konstante, auf die Bingfläche von 360/200 mm Durchmesser wirkende, 
etwa 2 bis 3 mal so große Kraft gegenübersteht. Zur Herstellung des 



^ L. Eürsteiner, Schweiz. Bauz. 1904. 
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Gleichgewichts und zur Einleitung der Bewegung in der einen oder andern 
Richtung dient dann der durch das Regulierrentil veränderliche Druck 
auf die linke Kolbenseite von 450 mm Durchmesser. Die Druckflüssig- 
keit für die Regulierung wird in einer besonderen Ölpumpe erzeugt. Das 
aus dem Laufrad nach oben austretende Wasser wird durch Schirme 
abgelenkt. Ein Druckregulator, System Escher, Wyfl & Co., soll stärkere 
Druckerhöhung in der Rohrleitung verhindern. Pendel und Regulierventil 
sind in einer auf dem Dynamoboden stehenden Säule montiert, von der 
Fig. 288 ein Bild gibt. 

Schließlich sei noch eine Turbine älterer Ausfuhrung von Bell 
angeführt (Taf. 36 Fig, 4 bis 7). Sie unterscheidet sich von den normalen 
Typen der Firma Escher, Wyß & Co. hauptsächlich in der Bewegungsart 
der Zunge, die durch einen Stempel an ihrer Spitze niedergedrückt wird. 
Die dazu benötigte Kraft liefert ein Regulierkolben, dessen untere Fläche 
unter Atmosphärendruck und dessen obere unter einem vom Regulierventil 
zwischen den Grenzen und y H veränderlichen Druck steht. Beachtens- 
wert daran ist femer die Ausbildung der Druckregulierung. Im Regulier- 
kolben bewegt sich ein weiterer Kolben, der zwangläufig mit einem 
Schwenkschieber in Verbindung steht, welcher seinerseits einen Freilauf 
öffnet und schließt. Zwischen die beiden Kolben tritt durch eine kleine 
Öffnung Wasser ein, dessen Druck in einem mit dem Freilauf kolben ver- 
bundenen Ablaufröhrchen durch Drosselung eingestellt werden kann. 
Bei ruhender Regulierung wird der zweite Kolben durch eine Feder 
konstant nach oben gedrückt und so der Freilauf geschlossen gehalten. 
Schließt die Zunge, so nimmt der Regulierkolben den Freilaufkolben mit 
und öffnet dadurch den FreUauf, der sich dann bei stillstehendem Regu- 
lierkolben unter dem Einfluß der Feder mit einer kleinen regulierbaren 
Geschwindigkeit wieder schließt. Bei neueren Konstruktionen bildet die 
Firma den Freilaufkolben als Differentialkolben aus und ist dadurch in 
der Lage, die Feder entbehren zu können.* 



V. Turbinensätze. 

Wie schon mehrfach erwähnt, wird heute eine nach modernen 
Grundsätzen organisierte Turbinenfabrik nicht mehr für jede Bestellung 
vollständig individuell ausgeführte Räder bauen und dabei höchstens zu- 
fallig passende Modelle wieder zur Verwendung bringen, sondern sie legt 
sich Sätze von Modellen an, die, wenn einmal vorhanden, möglichst immer 
wieder gebraucht werden sollen. Selbstredend wird es immer wieder 
Ausnahmefälle geben (außergewöhnlich hohe Gefälle und Leistungen usw.), 



^ Siehe Kilchmann, „Das Elektrizitätswerk Luzem-Engelberg", Schweiz. 
Bauz. 1906. 
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welche besondere Konstruktionen erfordern; auch ist es nur natürlich, daß 
in den meisten Fällen andere als die „normalen" Abniessungen besser 
entsprechen würden. Sache der technischen Leitung ist es dann, die 
einzelnen „Abstände" in den Sätzen in Grenzen zu halten, die noch eine 
genügende Anpassung des nächstliegenden Satzmodelles an irgend einen 
praktisch vorkommenden Fall gestatten. 

Um das am besten dazu passende Modell rasch zu finden, empfiehlt 
es sich, die sogenannten „charakteristischen Koeffizienten" zu benutzen.^ 
Die Leistung einer Turbine ist in PS ausgedrückt. 

^_ yQHrj 

^^ ~ 76 ' 

ferner die sekundliche Wassermenge 

Baut man eine Serie von Turbinen mit gleichem c, und gleichem 
Verhältnis zwischen Eintritts- und Saugrohrdurchmesser, so kann Q auch 
wie folgt geschrieben werden 

Q = hDliH\ (69) 

worin kl eine Konstante bedeutet, die sich sowohl mit dem Wert von c, als 
auch mit -^- ändert. Ferner ist 



n 




60 




H 


— lin 








D.= 


K 


n 



UL 

Dl 



t 



(70) 



Ij) hat hier den Wert ^^^ — — und ist demnach proportional der 

spezifischen Umfangsgeschwindigkeit. 

«, = 0,4 0,48 0,6 0,65 0,7 0,77 

Ud = 34 40 51 55 59 65 . 

Formt man die Gleichung für N um, indem man aus den 
Gleichungen (69) und (70) die Werte von Q und Dj einsetzt, so erhält man: 



w« ' 75 



* Der Gebrauch dieser Koeffizienten war schon vor Jahren in vielen 
Turbinenfabriken allgemein; nach Wissen des Verfassers hat zuerst Brauer 
Öffentlich darauf aufmerksam gemacht in seiner „Turbinentheorie** CS. Hirzel, 
Leipzig 1899), dann folgten Oamererin einem Vortrag im Siegener Bezirksverein 
deutsch. Ing., Baashuus in der Zeitschrift d. V. d. Ing. 1906 und Wagenbach 
,Xeuere Turbinenanlagen" (Jul. Springer). Femer hat Ingenieur Holl die 
Koeffizienten auf einen Rechenschieber aufgetragen, mit dem sich das in irgend 
einem Fall anzuwendende Turbinensystem, sowie die Hauptkonstruktionsdaten 
sehr leicht finden lassen. Viktor Gelpke baut in seinem Werk „Turbinen- 
theorie" (Jul. Springer) die ganze Entwicklung der Schaufelkonstruktion auf 
dem Grundsatz der Serienherstellung auf. 
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V 



Faßt man y X^i • A^ -=^ in eine Konstante J^y zusammen, so wird diese 



n = lc.Hflf 



(71) 



Für ^ und ^gleich 1 wird Jcy gleich n, d. h. Äj^ gibt die Umdrehungs- 
zahl an, mit der die einpferdige Turbine des betreffenden Systems bei 
1 m Gefälle laufen würde; ^> zeigt also das relative „Schnelläufen^ an. 
Dagegen besagt der Ausdruck noch nichts über die absolute Größe der 
Turbine ; diese ist mit Hülfe des Koeffizienten kn unter Berücksichtigung der 
dem Jcy zugrunde liegenden Umfangsgeschwindigkeit des Bades festzustellen. 

Die Gleichung für kx gibt auch Auskunft über den zulässigen Ab- 
stand zweier aufeinander folgender Typen. Von früher ist bekannt, daß 
beispielsweise eine Francisturbine 10 ®/o rascher oder langsamer laufen 
darf als ihrem normalen Diagramm entspricht, ohne daß die Abnahme 
des Wirkungsgrades mehr als etwa Vs bis 1 Vo beträgt; in gleichen 
Grenzen darf auch, wenigstens bei Finkregulierung, die Wassermenge 
geändert werden, ohne daß sich das Maximum des Wirkungsgrades un- 
zulässig stark nach der einen oder andern Seite hin verschiebt. Es darf 
also eine Turbine mit dem Koeffizienten 



ohne zu großen Nachteil auch noch angewandt werden, wenn kx auf 

^A^ - -^- y Y"-- = l,lö ky 

anwächst oder entsprechend sinkt. 

Die Koeffizienten zweier aufeinander folgender Typen dürfen sich 
also annähernd 30 ^/o des kleinern von einander unterscheiden; darnach 
kann die nachfolgende Serie für die meisten Fälle ausreichen: 

ky= 70 90 115 150 200 260 320 

u, = 0,6 0,63 0,65 0,67 0,7 0,73 0,76 

c, = 0,14 0,17 0,21 0,24 0,25 0,27 0,28 



^ - 0,63 


0,67 


0,75 


0,88 


1,1 


1,35 


1,6 


Vh- 77 


79 


80 


81 


80 


78 


75 «/o 


oo— 16 


20 


23 


24 


26 


28 


30». 



Die Angaben über die Wirkungsgrade und die Leitradwinkel ao be- 
ziehen sich auf Drehschaufelregulierung und zwar auf die normale Maximal- 
öffnung des Leitrades. Wird dieses teilweise geschlossen, so steigen bei 
den mittlem Serien die Wirkungsgrade noch weiter an bis zu Höchstwerten, 
welche die Angaben der Tabelle noch um 3 bis 5 °/o übersteigen. 

Die Serien ky= 115, 150, 200 und 260 sind die gebräuchlichsten; 
die andern Modelle werden daher zumeist nur nach Bedarf angefertigt. 
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Die Stufen in den einzelnen Größen jeder Serie können etwa zu — - bis 



7 10 

angenommen werden, sodaß sich die folgenden Durchmesser ergeben: 

A= 300 350 400 450 500 550 600 650 

700 800 900 ICKK) 1100 1200 1300 1400 

1600 1800 2000 2300 2600 

Passen die Konstruktionsdaten einer zu liefernden Turbine weder 
in die eine noch in die andere Tabelle, so ist an Hand der Diagramme 
der nächststehenden Nummern zu prüfen, welche unter Berücksichtigung 
aller Verhältnisse die Ansprüche am besten erfüllt. Man wird also 
beispielsweise lieber eine etwas zu kleine Turbine wählen und sie bei 
maximaler Leistung, allerdings unter Zulassung etwas größerer Verluste, 
entsprechend überlasten, d. h. den Leitapparat mehr als gewöhnlich öffnen 
(Anschlag der Regulierung verändern), wenn zufolge der örtlichen Ver- 
hältnisse das Hauptgewicht auf guten Wirkungsgrad bei kleiner Wasser- 
menge gelegt wird, und umgekehrt die Turbine reichlich wählen, wenn 
der Wirkungsgrad bei voller Öffnung möglichst hoch sein soll. Oft läßt 
sich die Entscheidung auch ohne einen Vergleich der Diagramme treffen. 

Beispiel. 
Es sei eine Turbine zu liefern für: 

J? = 4 m , C = 3 cbm/sek. , . w = 67/min. 

Die Leistung stellt sich dann bei einem Wirkungsgrad von 79 Wo auf rund 

JV^=128 PS. 

7 67 i/ 128" iQ^ 

Zar Verfügung stehen die Modelle nach den auf Seite 232 und 233 
gegebenen Tabellen, also Typen mit Icy gleich 115 und 150, die beide zunächst 
ungefähr gleich gut zu passen scheinen. Das erstere läuft normal mit 
einer Umfangsgeschwindigkeit von 0,65, das zweite mit 0,67; diesen 
Werten würden bei 67 Umdrehungen Durchmesser D,. von 1645 und 1700 
entsprechen, währenddem bei beiden Typen nur Durchmesser Di gleich 
1600 und 1800 gewählt werden können. 

Wird mit hy^ das normale Tck der ausgeführten Bäder bezeichnet, 
mit n^ ihre normale Umdrehungszahl beim Gefälle H und mit N^ ihre 
zogehörige normale Leistung, so ist 

während verlangt wird ein 



7 ♦* l/ ^' 

Es muß also hj^^ sowohl durch Veränderung der Umdrehungszahl 
(Umfangsgeschwindigkeit) als auch der Leistung beziehungsweise xLer 
Wassermenge (c,) in Izk übergeführt werden. 
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n^ läßt sich sofort bestimmen als 



Aus den Gleichungen für Jcsi und hy folgt durch Division 






k 



Bezeichnet man mit ß den Belastungsfaktor, das Verhältnis der 
durch die Angaben notwendigen Leistung zu der ideellen, welche die 
Satzturbine bei normalem Diagramm geben würde, also 

N 



SO folgt 



^= -. 



'y___n_ 1/ ß^\ 



und daraus / t,, - x« 

Der Wert ß zeigt das Verhältnis der notwendigen Belastung der 
Satzturbine zu ihrer normalen an, der Quotient 

n 



{n^ aus Gleichung 72) das Verhältnis der notwendigen zur normalen Um- 
drehungszahl. 

Für die angegebenen Zahlenwerte ergibt sich nun 

hs = 134 134 

n = 67 67/min. 

kxi= 115 150 

D, = 1600 1800 1600 1800 mm 
n,= 68,7 61,2 71,0 63,1/min. 

— = 0,975 1,095 0,944 1,061 

Änderung der Umdrehungszahl == — 2,5 -|- 9,5 — 5,6 +6,1 ^/o 

ß= 1,43 1,13 0,90 0,71 

Überlastung in ^/o [100 (/J— 1)] = + 43 +13 — 10 — 29 «/o . 

Wie hieraus zu ersehen, passen sich Modell ky^ 115, Di 1800 und 
Jcx 150, Dl 1600 den gegebenen Verhältnissen am besten an. Das erstere 
ist genötigt, etwa 9,5 ^lo zu rasch zu laufen und wird bei voller Wasser- 
menge um etwa 13% überlastet; es ergibt den höchsten Wirkungsgrad, 
wie auch aus dem Diagramm Fig. 210 hervorgeht (normales Diagramm 
ausgezogen, tatsächliches für fl" = 4 m, ^ = 3 cbm, n = 67 punktiert), 
bei verhältnismäßig kleiner Wassermenge. Bei voller OflEhung sinkt der 
Wirkungsgrad auf 74 bis 75 ^Jo herunter, sodaß das Modell immerhin nur in 
Ausnahmefällen bei dieser Überlastung und der hohen Umdrehungszahl 
brauchbar sein wird. Das Rad ky^ 150 Di 1600 müßte umgekehrt etwas 
zu langsam laufen; die Leitschaufeln müßten gegenüber der normalen 
Maximalöffnung etwas geschlossen werden; der höchste Wirkungsgrad 
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würde in der Nähe der Vollbelastung liegen, dafür aber auch, wie ohne 
weiteres aus dem Diagramm Fig. 211 hervorgeht, den Wert 83 bis 85 ®/o 
bei guter Ausführung der Turbine mindestens erreichen. 

Von den beiden Modellen müßte daher gewöhnlich Icj^^ 150, A 1600 
der Vorzug gegeben werden. Die beiden andern nachgerechneten Modelle 
ky. 115, Dl 1600 und Jfcjyr, 150, A 1800 können kaum in Betracht kommen. 




Fig. 210. Diagramm Ar« = 115, I>i = 1800 mm. 



fi Ui, 




Fig. 211. Diagramm K = 150, Dj = 1600 mm, 

Francisräder können nach der Tabelle Seite, 232 ausgeführt werden 
mit ix von 70 bis 320, im Notfall auch noch bis herunter auf 50 und 
hinauf auf 360. Ergeben sich höhere i^', so muß die mehrfache 
Turbine an Stelle der einfachen treten. Ist iy^^ der Koeffizient einer 
für H^ Nj n konstruierten Zwillingsturbine mit Rädern Jcxj so ist 



*An = ^ r ~7/7~ = *^^ ^• 



(74) 



V 

*.v„ = i>V2^=l,41Äj^ 

kyiy = kx^ 4: =2 JCx 
ky = 0,5 kxiy 

Wird für J?, Ny n eine Verbundturbine (siehe Seite 130) mit einem 
Koeffizienten ky^ gebaut, so wird das ky eines ihrer Räder, da ihm das 
halbe Gefalle zur Erzeugung der halben Leistung zur Verfügung steht, 



Zwillingsturbine 
dreifache Turbine 
vierfache Turbine 



ky des einzelnen Rades 



( *.Y=0,7 

{ ky = 0,5J 



(74 a) 
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Jck — 









Verbundturbine 



(75) 



an, so wird 



2 Leitstrahlen 



Ä;;, == 2''' *>-, = 1,68 Äx, 

Wendet man also bei einer Verbundturbine Bäder mit 

ky = 60 

ky^ == 36 . 

Eine Pelton- oder Löffelturbine kann, wenn der Wirkungsgrad 
nicht empfindlich leiden soll, bei einem Leitstrahl kein höheres k^ er- 
reichen als I. __. 20 

Dagegen kann der Durchmesser des Bades ohne merkbaren Schaden 
fast beliebig groß im Verhältnis zu Strahl und Schaufel angenommen 
und damit k^ auf fast beliebig kleine Werte heruntergedrückt werden. 

Ergibt sich kx höher als 20, so sind zunächst zwei, nachher 
drei Leitstrahlen anzuordnen. Es wird dann wie bei den mehrfachen 
Turbinen : 

kK=ky,,y 1=0,1 Kv,, 
Jcku = *.v f2' =- 1,41 *A' 
J^^ = J^xui^^=0fi8ky^ 

Wird bei drei Leitstrahlen ein Rad mit 

kK = 20 
angewandt, so erhält man für das Äj^ni der Turbine 

Äjyrni = 20VX=35. 

Damach beherrschen die Pelton- und Francisturbinen alle Verhält- 
nisse bis auf kx ^ 650, in außergewöhnlichen Fällen auch 700 und zwar 
sind ihnen folgende Bereiche zuzuteilen: 

*,v = - 20 Pelton. oder Löffelturbine mit 1 Strahl, 

= 20—35 „ „ „ m. 2— 3 Strahlen, 

= 35—70 Francisturbine als Verbundturbine, 

= 60 — 320 einfache Francisturbine, 

= (85-320) 330—640 (700) mehrfache 

Selbstredend kann die Francisturbine schon von ky gleich 85 an 
auch mit zwei, später auch mit mehr Rädern ausgeführt werden. 



3 Leitstrahlen 



(76) 
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Turbinenregulatoren. 



Einleitung. 

In den Abschnitten über Wasserturbinen wurde diesen letzteren 
gewöhnlich eine bestimmte Umfangsgeschwindigkeit bezw. Umdrehungszahl 
zugesprochen, und in der Tat wird im praktischen Falle von der Kraft- 
maschine fast immer eine konstante oder von einem Mittelwert möglichst 
wenig abweichende Geschwindigkeit verlangt. Dies erfordert aber eine 
der jeweiligen Belastung entsprechende Einstellung der Eegulierung. 
Sind in einer Anlage die auftretenden Belastungsschwankungen nur klein 
und nicht häufig, so kann dieses Einstellen der Regulierung von Hand 
besorgt werden. Fast immer ist dies aber unmöglich, wenn nicht die nötige 
stets bereite Bedienung einen solchen Posten in den Jahresausgaben aus- 
machen soll, daß es schon vom wirtschaftlichen Standpunkt aus gerecht- 
fertigt erscheint, die Regulierung automatisch von einem Turbinenregulator 
vornehmen zu lassen. Dieser hat demnach die Aufgabe, das Regulier- 
organ der Turbine stets so einzustellen, daß bei den verschiedensten 
Belastungen die Geschwindigkeit nur wenig von einem mittleren Werte 
abweicht (Geschwindigkeitsregulator). 

Vielfach ist aber nicht die Rücksicht auf die Geschwindigkeit allein 
maßgebend, sondern es muß die Turbine je nach der vorhandenen Wasser- 
menge reguliert werden. Da diese letztere sich gewöhnlich nur langsam 
ändert, so wird hier sehr oft der Handbetrieb vollständig ausreichen, und 
nur in seltenen Fällen ist ein Wasserstandsregulator dazu notwendig. 



I. Geschwindigkeitsregnlatoren. 

Diese bestehen im allgemeinen aus einem Geschwindigkeitsmesser 
(Tachometer oder Pendel), einem Getriebe zur Bewegung des Regulier- 
gestänges (Hülfsmotor, Servomotor) und einem Yerbindungsgestänge 
zwischen diesen beiden, der Rückführung. 
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UntersDcbDiigen Aber die Arbeitsweise von GescbwindigkeitsregDlatoreo. 

A. Allgremelne Grundbegriffe. 

1. Unempfindlichkeit, Mnffendruck, Ungleichförmigkeit und Arbeitsfähigkeit 

Die eingehende Behandlung der Fliehkraftpendel* übersteigt den 
Rahmen dieses Werkes; es sei bezüglich ihrer Berechnung auf das Werk 
von Tolle, „Die Regelung der Kraftmaschinen^ (Verlag von Jul. Springer), 
hingewiesen. 

Lediglich zum Verständnis einiger allgemeiner Begriffe seien im 
folgenden die Hauptgrößen nochmals entwickelt und festgelegt. 

Ein Fliehkraftpendel besteht in der Hauptsache aus zwei oder mehr 
um eine Achse rotierenden Massen, deren Fliehkräfte im Gleichgewichts- 
zustand durch geeignet angebrachte Federn und Gewichte aufgenommen 
werden, und einem Gestänge, das die Bewegung der Gewichte auf die 
sogenannte Muffe überträgt. 

Werden sowohl die Flieh-, wie auch die Feder- und Gewichtskräfte 
dem vorhandenen Gestänge gemäß auf die Muffe reduziert, so ergeben die 
ersteren eine Kraft in der Bewegungsrichtung der Muffe von der Größe 

Sa-G, 
die letzteren eine Kraft 

wobei a und 6 die jeweiligen Reduktionsfaktoren bezeichnen. Im Gleich- 
gewichtszustand müssen sicli diese beiden Kräfte aufheben; es muß also 
die Gleichung gelten SaC-^- 2hF=0. 

2b . F heißt nach Tolle der „Muffendruck" JE, nach älterer, aller- 
dings recht unglücklicher Bezeichnung die „Energie" des Pendels. Denkt 
man sich das Pendel mit der mittleren Winkelgeschwindigkeit (Oo laufend 
und diese bei gleicher Muffenstellung um einen kleinen Betrag A o) ver- 
größert, so wachsen die Fliehkräfte im Verhältnis von 



wj 



oder 



j 0)1 G)5 



und, wenn 4a>* gegen die übrigen Größen als klein vernachlässigt wird, 

(ö>Q -}" ^ 0))^ -f _\ 2 Ao) 



ö>0 ö>o 



Die reduzierte Fliehkraft an der Muffe wird demnach 



» Für Turbinenregulatoren kommen vorerst nur Fliehkraftpendel in Frage. 
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währenddem die reduzierte Federkraft zunächst unverändert bleibt. Die 
Fliehkräfte überwiegen daher um den Betrag 



W 






Diese Zusatzkraft W kann nun einerseits verbraucht werden zur 
Überwindung der Beibungswiderstände im Pendel selber, anderseits zur 
Bewegung der Steuerung. 

Bedarf es von einer Geschwindigkeit (Oq aus der ganzen Geschwindig- 
keitsänderung A(o a>- - 0)0 = 4 a> , 

um eine Bewegung der Muffe nach oben einzuleiten, und einer Ver- 
minderung der Geschwindigkeit auf w', 

ö>o — 0)' = 4 a> , 
um ein Senken der Muffe herbeizuführen, so bezeichnet man 



0)q 



(77) 



als XJnempfindlichkeit des Pendels. 

Nach dem oben Ausgeführten kann aber gesetzt werden 

o)'' — cdq-\- o)q — ö)' 2 A (o 



o>o ö)( 



und es i8t daher w=^e.E. (78) 

Ist 0), die Geschwindigkeit des Pendels, wenn die Muffe ihre höchste 
Stellung, (Ol diejenige, wenn sie ihre tiefste Stellung erreicht hat, s der ganze 
TVeg der Muffe, so heißt 



1 



Ü)q 



die „Ilngleichförmigkeit", das Produkt 

S'E 

die „Arbeitsfähigkeit" des Pendels. 

Die erstere ist ein Maß für die verschiedenen Geschwindigkeiten, 
innerhalb denen die Kraftmaschine reguliert wird, die zweite ist maß- 
gebend für die Widerstandsarbeit, die das Pendel bei einer bestimmten 
Unempfindlichkeit zu überwinden im stände ist. 



2. Kraftmoment und Schwangmasse. 

Leistet eine Kraftmaschine bei n Umdrehungen in der Minute 
N Pferdestärken, so ist ihr Drehmoment oder die Kraft, die sie ausübt 
am Badius 1 gleich 

P= ^^"^ .N (80) 

oder 

P(inmkg) = 716-^. (80 a) 
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Ist das der Kraftmaschine widerstehende Moment ebenfalls gleich P, 
so ist keine Beschlennigung vorhanden, die Geschwindigkeit bleibt kon- 
stant; verändert sich dieses Widerstandsmoment, so werden sämtliche mit 
der Antriebwelle in Verbindung stehenden Massen beschleunigt oder ver- 
zögert, je nachdem das Kraftmoment größer oder kleiner als das wider- 
stehende Moment ist. Um die Rechnung einfach zu gestalten, denke man 
sich am Radius 1 eine Masse M angebracht, die sämtliche übrigen Massen 
in ihrer Wirkung ersetzt; dies trifft zu, wenn das Arbeitsvermögen 
(lebendige Kraft) der reduzierten Masse M gleich ist dem Arbeitsvermögen 
aller übrigen Massen, sodaß gilt 

M=2mr' = 2Jp. 

Die reduzierte Schwungmasse ist demnach gleich der Summe der 
polaren Trägheitsmomente Jp aller mit der Turbinenwelle rotierenden 
Massen. 

Stehen mit der Turbine noch Massen in fester Verbindung, die mit 
Winkelgeschwindigkeiten o)' umlaufen (Riemen-, Zahnradübersetzung), so 
liefeni sie an die reduzierte Masse M Beiträge von der Größe 



^^ — '^^ (^) • 



In der Praxis wird gewöhnlich nicht die Schwungmasse, sondern 
das Schwunggewicht angegeben in der Form SGJy, Der Zusammen- 
hang zwischen den beiden Werten ist ohne weiteres aus folgenden 
Gleichungen ersichtlich: 

M = 2mr'^2 — *f^ = 2— -^ 

4'g 40 ^ ' 



B. Allgemeine Voraussetzungen. 

Um das Regulierproblem überhaupt behandeln zu können, sind 
folgende, die Rechnung vereinfachende Annahmen zu treffen. 

1. Das Kraftmoment sei unabhängig von der Geschwindigkeit der 
Turbii^. 

2. Ebenso sei das Lastmoment unabhängig von der Geschwindigkeit. 

3. Der Wirkungsgrad der Turbine sei für alle Geschwindigkeiten 
der gleiche. 

4. Die Reguliergeschwindigkeit sei, abgesehen von Massen Wirkungen, 
konstant. 

Die unter 1. und 2. gemachten Voraussetzungen treffen zwar praktisch 
nicht genau zu; es ändert sich aber sowohl das Kraft- wie das Lastmoment 
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gewöhnlich in einem für die Regulierung günstigen Sinne mit der Ge- 
schwindigkeit; das Kraftmoment ist nach dem Abschnitt über das Verhalten 
einer Turbine bei verschiedenen Umfangsgeschwindigkeiten (Seite 53 u. f.) 
angenähert eine lineare Funktion der Geschwindigkeit, die ihren Höchst- 
wert bei Stillstand der Turbine und den Wert bei einer Geschwindigkeit 
besitzt, die etwa 1,6 bis 2mal größer ist als die normale. 

Das Lastmoment ändert sich gewöhnlich in gleichem Sinne wie die 
Geschwindigkeit und zwar vielfach sogar in einer hohem als der ersten 
Potenz dieser letztem. 

Da sich der Reguliervorgang aber inuner nur in einem kleinen 
Geschwindigkeitsintervall abspielen soll, so bilden die unter 1 und 2 
gemachten Annahmen doch nur eine sehr kj^ine Fehlerquelle. 

Dasselbe gilt aus gleichen Gründen für die Voraussetzung unter 
Ziffer 3. 

Ziffer 4 besagt, daß, wenn Massenwirkungen fehlen, durch den 
Regulator in gleichen Zeiträumen immer gleiche Beträge an Turbinen- 
leistung zu- oder abgeschaltet werden. Inwieweit diese Annahme zutrifft, 
soll in den späteren Abschnitten erörtert werden. 



C. Regrullerung ohne Rückführung, 

Bei den ersten Turbinenregulatoren fehlte durchweg das in der 
Einleitung als Rückführung bezeichnete Gestänge zwischen Servomotor 
and Pendel. Sie hatten sämtlich die in 
Fig. 212 schematisch angegebene Kon- 
struktion. Die Welle a erhält ihren x\n- 
trieb durch die Scheibe r und betätigt 
ihrerseits das Pendel t und das Eiemen- 
wendegetriebe /, i/, III, dessen Scheibe II 
fest auf der Regulierwelle b sitzt, während 
/ und III lose sind. In der gezeichneten 
Stellung steht die Pendelmuffe in der 
Mittelstellung; vergrößert sich die Ge- 
schwindigkeit, so steigt sie in 
die Höhe und bringt mittelst 
des Stellzeuges o, f, e den 
geschränkten Riemen auf die 
Vollrolle ; die Regulierwelle 
dreht sich entgegengesetzt der Fig. 212.» Regulator ohne Rückführung. 







^ Aus „Die Geschwindigkeitsregulierung der hydraulischen Motoren von 
ihren Anfängen bis in die achtziger «fahre des vorigen Jahrhunderts*^ von Prof. 
A. Budau Oyien und Leipzig 1906, Carl Fromme), einem Werk, das besonders 
aach hinsichtlich der gescMchtlichen Entwicklung der Turbinenregulatoren einzig 
dasteht. 



Thomann, Wasserturbinen. 



16 
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C. Regulierung ohne Rückführung. 



Antriebswelle a. Sinkt die Muffe, so kehrt sich der Vorgang sinngemäß 
um. Selbstredend ist die Einwirkung des Regulators äußerst träge ; denn 
die Muffe hat nicht nur einen ziemlich großen Weg zurückzulegen bis 
der Riemen verschoben ist, sondern dieser setzt der Bewegung auch noch 
einen ziemlichen Widerstand entgegen. Um diesem Übelstande abzu- 
helfen, setzt man auf die Muffe eine unrunde Scheibe auf, die, ohne 
das Pendel stark zu belasten, durch Ausschlagen von zwei Schlagrollen 
die Riemenschaltung besorgt, sobald die Muffe die neutrale Stelle verläßt 
(siehe Fig. 213). 

Es soll nun bei der nachfolgenden Untersuchung noch vorausgesetzt 
werden, daß im Pendel keine Massenwirkungen und keine Reibung vor- 
handen sei und das Ein- und Ausschalten ohne jeden toten G-ang geschehe; 
das Reguliergetriebe wird dann in Wirksamkeit treten, sobald die 
Geschwindigkeit von ihrem normalen Wert abweicht. 




Fig. 213. 



Fig. 214. 
Regulierdiagramm eines Regulators ohne Rückführung*. 



Im folgenden sollen die Reguliervorgänge jeweils derart graphisch 
dargestellt werden, daß Geschwindigkeit, Kraft- und Lastmoment in 
Funktion der Zeit aufgetragen werden. Hierbei soll behufs späterer 
Vereinfachung die positive Richtung der Ordinaten bei der Geschwindigkeit 
von unten nach oben, bei Kraft- und Lastmoment von oben nach unten 
gewählt werden; der gegenseitige Maßstab ist hier noch vollständig beliebig. 

In dem Regulierdiagramm Fig. 214 sind bis zum Zeitpunkt t = 
Kraft- und Lastmoment gleich Po angenommen ; im Moment t = soll 
sich das Lastmoment plötzlich auf den Wert Q verkleinem. Es entsteht 
dadurch am Radius 1 zunächst ein Kraftüberschuß von Po — Q, welcher 
der reduzierten Masse M am Radius 1 die Beschleunigung 



P = 



M 



erteilt. Es wird sich demnach im nächsten Zeitelement die Geschwindig- 
keit etwas erhöht haben, und der Regulator, da nach Voraussetzung keia 
Spiel vorhanden ist, die Schlußbewegung der Turbine einleiten. Das 
Kraftmoment wird sich von da an nach einer linearen Funktion der Zeit 
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Terkleinem ; im Diagramm stellt es sich demnach durch eine gerade auf- 
steigende Linie dar. Würde diese Schlußbewegung bei der voUgeöffneten 
Turbine also bei maximalem Elraftmoment P«, beginnen, so würde eine 
gewisse Zeit, die Schlußzeit Tq des Regulators, verstreichen, bis 
der Leitapparat vollständig geschlossen ist. Ist das Kraftmoment zu 
Beginn der Regulierung j^ ^ 

so wird schon nach der Zeit ß - To die Turbine geschlossen sein, die 
Linie des Kraftmomentes also in diesem Punkt durch Null hindurchgehen. 
Es wird demnach . 

Dadurch bestimmt sich auch die Richtung der Geraden für das Kraftmoment. 
Die Winkelbeschleunigung der Massen in einem beliebigen Zeitpunkt 
ist nun P— 

p = — jf— ' 

oder für P den obigen Wert eingesetzt, 

Pm(ß--l.-)-Q 

^ M 



— Pm-'- + ßPm — Q 
P = -^ 



Po-<? 





Pm 



heißt Belastungsschwankung und soll im späteren mit x 



bezeichnet werden. Damit ergibt sich 

— Pm -^ - -{-X* Pm 





p= ■> =-S"(*-i)- 



d 0) 



Die Beschleunigung p ist aber nichts anderes als -t^-, wenn o) 



dt 

30 
d(ü 



die Winkelgeschwindigkeit ^^ bedeutet; es ist also 



t — M ^^ Tj' 



Bezeichnet man die verhältnismäßige Änderung von (o zum Mittel- 
wert der Geschwindigkeit (Oo mit e^ so ist 

dz düi t P%n f t \ 

~dT~~di~"^~ 1^0^ ^^ Tq) • 
Es sei femer noch der Ausdruck — ^^ — nach Stodola mit An- 

Pm 

laufszeit Tj der Turbine bezeichnet, 

T, = ^^^ ; (82) 

Dach der Definition von Tj 

Pm rn 

a>0= -j^ • -Li 
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bedeutet dies die Zeit, welche das Kraftmoment P,„ brauchen würde, um 

die Massen M von der Geschwindigkeit bis auf 6>o zu beschleunigen. 

In den gebräuchlichen Größen n, Gjy und N ausgedrückt, wird 

mit ^ gleich 10 rp _ n^n (GD^ 



30 40J2-75N 

n . n 



^' ~ 274000 N • ^^^^^ 

Nach Einführung von T, in die Gleichung von e ergibt sich: 

z = ^{xt 7,-y-j . (84) 

Die Geschwindigkeitskurve hat nach dieser Gleichung im Regulier- 
diagramm die Form einer Parabel, deren Tangente im Ursprung mit der 
Abszissenachse einen Winkel q> büdet, dessen trigonometrische Tangente 

nach der Gleichung für -.- für t = den Wert annimmt 

tg(p = ~^-; (83a) 

ihr Maximum erreicht sie, wenn die Beschleunigung — ^— und demnach 
auch -rr gleich ö, also P gleich Q wird. Nach der Gleichung für ~ ~ 

ctt et t 

ist dies der Fall, wenn f 

X = -^- , (^1 = Abszisse des Maximums) 

also 

t^=^ xTo wird. 

Für diesen Wert erhält man 

^i=^J>-. (84 a) 



^ Vielfach wird auch für 1 PS Tnrbinenleistung eine bestimmte Anzahl 
(Ga) kg am Radius mit 30 m/sek. Umfangsgeschwindigkeit der Bestimmung der 
Schwungmasse zu Grunde gelegt. Es wird dann 



30 

<ü = — 



ff ' 

p 75 . y 75 . N 75 . N.r 



und damit 

Die Anlaufszeit T^ in Sekunden gibt dann auch zugleich die Anzahl kg Schwung- 
gewicht am Radius mit 27,4 m/sek. Umfangsgeschwindigkeit. 
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In diesem Zeitpunkt sollte eigentlich die Eegulierbewegung aufhören ; 
da das Pendel aber nur bei der der normalen Geschwindigkeit ent- 
sprechenden Muffenstellung ausrücken kann, so dauert die Schlußbewe- 
gung vorerst noch weiter an; das Kraftmoment sinkt nun unter das Last- 
moment; die Massen werden verzögert; die Geschwindigkeit durchläuft 
im Regulierdiagramm den absteigenden Ast der Parabel. Sobald diese 
die Horizontale mit der Ordinate ct)o schneidet, durchläuft die Pendel- 
maffe den neutralen Punkt und rückt das Reguliergetriebe aus. Das 
Regulierdiagramm zeigt unmittelbar, dafi in diesem Zeitpunkt t gleich J2 U 

die Beschleunigung also — [ — ^-^-^) geworden ist. Es beginnt nun ein 

weiterer, den absoluten Größen nach dem ersten vollständig gleicher 
Reguliervorgang, nur wird hier die Geschwindigkeit ebensoviel unter den 
normalen Wert a)o sinken, wie sie ihn beim ersten Regulierspiel über- 
schritten hat. Nach einem weiteren Abschnitt t gleich 2 tt herrscht 
wieder genau der Zustand, wie zur Zeit t gleich 0] es werden sich daher 
auch die Keguliervorgänge mit gleichen Geschwindigkeitsschwankungen 
wiederholen; die Regulierung wird überhaupt nicht mehr zur Euhe kommen. 

Eine solche Regulierung wäre naturgemäß praktisch vollständig 
unbrauchbar und, wenn sie früher dennoch recht häufig zur Anwendung 
kam, so liegt dies nur daran, daß einerseits die Ansprüche an die Regu- 
latoren noch recht bescheidene waren, und daß anderseits das Lastmoment 
sich sehr stark mit der Geschwindigkeit änderte (Textilmaschinen), sodafi 
dadurch ein stark schwingungsdämpfender Faktor hinzukam. Für mo- 
derne Anlagen insbesondere für den Antrieb elektrischer Maschinen ist 
aber diese Art der Regulierung vollständig unannehmbar. 

Unter Bezugnahme auf die oben gemachte Bemerkung über den 
£infiuß eines von der Geschwindigkeit nicht unabhängigen Lastmomentes 
sei gleich an dieser Stelle hervorgehoben, daß sich s leicht graphisch 
bestimmen läßt, auch wenn der Verlauf der Widerstands- und Kraftkurve 
mit der Zeit kein linearer ist. 

Werden diese Kurven, wie in Fig. 215 geschehen, so aufgetragen, 
daß P„ gleich der Einheit wird, dann hat die von Kraft- und Wider- 
standskurve abgeschnittene Ordinatenstrecke u den Wert 



= u. 



tn 



da) 
~di 

d(o P— Q 



Die Beschleunigung — ~— der Schwungmassen ist aber 



= U 



dt M M 

i = t 

^=^/Md« = ^. (85) 

= 
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f bedeutet hier die in Fig. 215 schraMerte Fläche, eingeschlossen 
Yon den beiden Ordinalen t^O und t ^ t 

einerseits und von Kiaft- und Widerstands- 
kurre anderseits. Dieser Fläche also 
ist die Geschwindigkeitsänderung 
Yon t gleich Null bis t gleich t 
direkt proportional, und ea läßt sich 
daher sehr rasch Übersehen, was für einen 
Einfluß auf den Verlauf der Geschwindig- 
keit die Änderung der einen oder andern 
Fig. 215- Kurve mit sich bringt. 



Um die Regulierung zu verbessern , d. h. die Schwingungen zu 
dämpfen, muß offenbar die Kegulierbewegung unterbrochen werden, bevor 
in Fig. 214 der absteigende Ast der Geschwindigkeitskurve die Horizontale 
durch (Uo wieder schneidet. Diese Aufgabe fällt der Rückführung 
zu. Sie kann sie in der Weise lösen, daß durch eine geeignete Ver- 
bindung zwischen Servomotor und Steuerorgan (SchlagroUen, Steuerventil) 
das Reguliergetriebe ausgeschaltet wird, bevor die Peudelmuffe die der 
Geschwindigkeit Wo entsprechende Stellung wieder erreicht hat (gewöhn- 
liche starre Rückführung) oder dadurch, daß das Pendel durch eine bei 
der Regulierbewegung auf seine Muffe wirkende Kraft vorzeitig in die 
Mittelstellung zurückgezogen wird (Rückführung nach Thury); femer 
können die beiden Arten auch miteinander kombiniert angewandt werden. 



D. Regulierung; mit starrer RUckführuDg'. 

AVährenddem bei dem früher betrachteten Regulator ohne Rück- 
führung das Steuerorgan des Regulatora das Getriebe mir bei einer ganz 
bestimmten Muffenstellung »usrücken kann, gleichgültig welche Lage die 
Turbine nregulierung inne hat, so bewirkt die starre Rückführung, daß 
jeder Muffenstellung eine und nur eine Schieberstellung entspricht derart, 
daß bei jeder Belastung in einer andern Muffenstellung Bcharrungs- 
zuBtand eintritt. Diese Bedingung wird beispielsweise bei einem Getriebe 
nach Fig. 216 erfüllt, bei dem der Schlagrollenträger durch die Regulier- 
welle so bewegt wird, daß er stets der mit dem Pendel verbundenen 
unnmden Scheibe nacheilt. Steigt diese in die Höhe und bewirkt da- 
durch das Einrücken des Getriebes , so steigen auch die Schlagrollen 
solange nach, bis sie die unrunde Scheibe eingeholt haben und dadurch 
das Getriebe wieder ausrücken. Sinkt die Muffe, so kehrt sich der Vor- 
gang sinngemäß um. Die Wirkungsweise und die Bedeutung dieser 
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Rückführung werden sofort klar, wenn man sich die einzelnen Bewegungen 
wieder in einem Begulierdiagramm aufzeichnet. In diesem sind einzu- 
zeichnen: { jig Geschwindigkeitskurve, 

2. die Kurve des Kraftmomentes, 

3. die Kurve des Lastmomentes, 

4. der Weg des Steuerorgans, 

5. der Weg der Rückführung. 

Um bei einfachen Annahmen mit möglichst wenig Kurven auszu- 
kommen, empfiehlt es sich, die Maßstäbe der unter 1 und 4 genannten 

Kurven so zu wählen, daß sich 
die Kurven decken, sobald weder 
im Pendel noch in der Steuerung 
Reibung oder Spiel auftreten und 
die Wirkung der im Pendel und 
in der Steuerung vorhandenen 
Massen so klein ist, daß sie ver- 
nachlässigt werden darf. Das 



I 

I 




^eschJass^ 



offen 



Fig. 216. 

Schematische Anordnung 

eines Regulators mit starrer 

Rückführung. 




> zur RegulieiHtng 



Gleiche gilt für die unter 2 und 5 genannten Kurven. Ferner sind die 
Maßstäbe und NuUordinaten der Kurven 1 bezw. 4 und 2 bezw. 5 so anzu- 
nehmen, daß im Diagramm die der höchsten Geschwindigkeit entsprechende 
Stellung der Steuerung mit der Nullordinate, die der tiefsten Muffenstellung 
entsprechende Lage der Steuerung mit der Ordinate P^ des Kraftmomentes 
zusammenfallt. Soll sich beispielsweise die Geschwindigkeit von Leerlauf 
bis Vollast um ö gleich 6^/o vermindern (Fig. 217) und wird für ein 
Prozent Geschwindigkeitsänderung eine Strecke von 6 mm angenommen, 
so wird die Strecke BA^ die dem ganzen Muffenweg entspricht, 36 mm; 
gleichzeitig wird die Richtung A G zur Abszissenaxe der Kraft- und 
Lastmomente, währenddem die Strecke AB der vollen Belastung P„, 
entspricht. Die Rückführungslinie wird unter Voraussetzung eines linearen 
Zusammenhanges zwischen Wassermenge und Weg der Schlagrollen 
ein gebrochener Zug von Geraden, deren Richtungen für Schließen mit 
BCj für Offnen mit AD übereinstimmen. 
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1. Reguliervorgang beim idealen Regulator. 



1. Regulieryorgang beim idealen Regulator. 

Es sei hierbei Yorausgesetzt, daß das Pendel ohne Reibung und ohne 
Massen Wirkung arbeite, daß in der ganzen Regulierung kein Spiel vor- 
handen sei, und daß sowohl im Reguliergetriebe wie in der Wasser- 
zuleitung Massenwirkungen fehlen. 

In Fig. 217 seien bis zum Zeitpunkt t gleich Kraftmoment Po 
und Lastmoment Qq einander gleich, dann aber ändere das letztere plötz- 
lich seinen Wert von ^o auf Q-^ es wird dann wie bei der Regulierung 
ohne Rückführung das Getriebe im gleichen Moment eingeschaltet. Die 
Geschwindigkeit wird bei den gemachten Voraussetzungen im Diagramm 
die dort gefundene Parabel durchlaufen, währenddem die Schlagrollen 
vom gleichen Zeitpunkt ab mit konstanter Geschwindigkeit die unrunde 
Scheibe einzuholen versuchen; ihr Weg wird im Diagramm nach dem auf 

Seite 247 Angeführten 
"^ durch die Linie^Fdar- 

gestellt. Solange sich 
die Rückführungslinie 
unterhalb der MuflFen- 
linie bewegt, ist das Ge- 
triebe auf Schließen, 
wenn sie sich oberhalb 
der MuflFenlinie bewegt, 
auf Offnen eingerückt. 
«SekMdea Qehen die beiden Kur- 
ven zusammen oder 
schneiden sie sich, so 
ist das Getriebe in Ruhe. Die Schlußbewegung wird daher im Zeit- 
punkte t gleich ^ unterbrochen; da aber in diesem Punkt die Massen 
noch weiter verzögert werden, so schaltet der Regulator sofort auf Offnen 
um , die Rückführungskurve setzt sich als zum ersten Ast symmetrische 
Gerade fort. Da in Zeitpunkten, die von ^ gleich weit abliegen, die 
Beschleunigungen gleich sind, so trifft dies auch für die Tangente der 
Geschwindigkeitskurve zu und die letztere setzt sich als gleicher Parabel- 
ast wie vor ^ fort nur mit dem Unterschied, daß sie nach oben geöffnet 
ist. Die Bewegung auf Offnen dauert solange an, bis die Rückführungs- 
kurve diesen neuen Parabelast von oben her durchschneidet, von wo ab 
wieder eine Schlußbewegung einsetzt. Dieses Spiel wiederholt sich 
solange, bis in einem Schnittpunkt die Tangente der Parabel flacher 
verläuft als die Rückführungskurve; von da ab wird zwar ebenfalls 
noch ein-, im nächsten Moment aber auch schon wieder ausgeschaltet, 
bis das Kraftmoment nach vielen kleinen, einseitig verlaufenden Regulier- 
spielen gleich dem Lastmoment geworden ist und der Regulator zur 
Ruhe kommt. 




Fig. 217. 



2. Einfluß von 6 auf den Beguliervorgang. 
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2. Einfluß von 6 auf den Reguliervorgang. 

Wie ohne weiteres aus den Figuren 217, 218, 219, 220 und 221 
ersichtlich ist, wird die Kückführungslinie um so steiler, je größer ö ge- 
wählt wird; dagegen ist der erste Ast der Geschwindigkeitskurve und 
sein Maximum 



a,= 



x^Tn 



2 T, 



solange unabhängig von d, als die Kückführungslinie nicht vor dem 
Maximum einschneidet. Je steiler die Kückführungskurve verläuft, desto 




4£« 



Fig. 218. 



6 = 



ff 



15 , 

6^/0, 



r, = 



1 

X 



9", 
0,15. 
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soekamkß 



Fig. 220. 
^0 = 3^ 2\ = 9^ 
d^= 6 •/o, X = 0,15. 




mälK 



^4 



^3'. 
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a 






Fig. 219. 



= 15 






r, = 9 



1 

X = 0,15. 



Fig. 221. 

ro = 3'', ri = 9^ 

«5 = 3 %, X = 0,16. 
Regulierdiagramme eines idealen Regulators mit starrer Rückführung. 

näher am Scheitel schneidet sie die Geschwindigkeitsparabel, desto rascher 
werden die Schwingungen kleiner und desto schneller kommt der Regu- 
lator zur Ruhe. Will man also die Schwingungen rasch dämpfen, so 
empfiehlt es sich, d grofi zu wählen. Damit ist aber der Nachteil ver-, 
bunden, daß die Geschwindigkeit bei Vollarbeiten der Turbine viel 
niederer ist als die bei Leerlauf, wodurch sich eine zu große Ungleich- 
förmigkeit von selbst verbietet. In der Praxis schwankt d zwischen den 
Grenzen 3 bis 8 bis 12®/o. 

Ein Vergleich der Diagramme Fig. 218 und 219 zeigt deutlich den 
Einfluß von ö auf die Schwingungszahl bis zum neuen Beharrungszustand. 
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3. Einfluß der Schlußzeit T.. 



Noch einfacher gelangt man übrigens mit Hülfe des Pröll sehen Dia- 
grammes Fig. 222 zu dem gleichen Ergebnis. Klappt man sich nämlich 
in Fig. 217 die nach dem Punkt F kommende Geschwindigkeitskurve 
samt der zugehörigen Rückfiihrungslinie zunächst um die Vertikale und 
nachher noch um die Horizontale durch 1^ um, so muß sie mit dem ihr 
kongruenten Parabelast zusammenfallen, währenddem die Rückführungs- 
linie, nach rückwärts verlängert, wie in Fig. 222 die Parabel wieder in 
der Nähe des Scheitels anschneidet. Man braucht also die Parabel nur 
einmal zu zeichnen und in sie den aus Geraden gleicher Neigung be- 
stehenden Zug der Rückfuhrungslinien einzutragen. Zwischen je 2 Schnitt- 
punkten liegt dann immer eine volle Begulierschwingung. 




Fig. 222. 



T 
6 



Fig. 223. 



= 15 
= 6*» 



// 



3'i = 

X = 



ff 



9 , 
0,3. 



XlStmtUdtK 



Fig. 222. Pröllsche Darstellung: 
der Regulierdiagramme, Fig. 218 
ausgezogen u. Fig. 219 gestrichelt. 



3. Einfluß der Schlnßzeit T^. 

Aus der Gleichung für das Maximum der Geschwindigkeitsänderung 



z. 



2 1\ 



geht hervor, daß von Tq die größte Geschwindigkeit direkt abhängt; eine 
Vergrößerung von Tq bringt also zunächst eine Vergrößerung der 
Schwingungsamplituden mit sich. Überdies zeigt Fig. 217, daß eine 
Vergrößerung von Tq die Rückführungsgerade flacher werden läßt. Dies 
ist aber nach dem vorhin Ausgeführten mit einer Vergrößerung der Zahl 
der Regulierschwingungen verbunden. Es sprechen also zwei gewichtige 
Gründe (Verminderung der Amplituden und der Schwingungszahl) für 
möglichste Verkleinerung von Tq. Untere Grenzen werden der Schluß- 
zeit bloß gesetzt durch die mit ihr verbundene Vergrößerung der Massen- 
wirkung im Getriebe, durch die Verteuerung des Regulators und oft durch 
unzulässige Vergrößerung der auf den Regulator zu übertragenden 



4. Einflufi der Anlaufszeit T^. 
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Leistung im Verhältnis za derjenigen der Turbine. In der Praxis finden 
sich Werte für To von 

1 bis 6 Sekunden für hydraulische, 

4 bis 9 Sekunden für mechanische Regulatoren ohne und 

10 bis 20 Sekunden für solche mit Riemenwendegetriebe. 

Der Einfluß von Tq ist besonders deut- 
lich aus den Diagrammen Fig. 223 und 224 
ersichtlich. Trotzdem bei dem letztern die 
Ungleichförmigkeit auf die Hälfte herunter- 
gesetzt ist, zeigt es doch bei nur 3 Sekunden 
Schlußzeit einen ungleich günstigeren Verlauf 
der Geschwindigkeitskurve als das erstere mit 
15 Sekunden. 







iSduMda 



Fig. 224. 
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<5 = 3 «/o, 
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4. Einflni der Anlauf szeit Ti. 

In der Gleichung für den Scheitel der ersten Geschwindigkeitswelle 

ist für die Größe von e^ 
bei bestimmtem x das 
Verhältnis von To zu 
r, maßgebend. Bei 
gleicher Schlußzeit T© 
werden die Amplituden / v^-»^ 
um so größer, je kleiner 
T, ausfällt. Die Nei- 
gung derRückfuhrungs- 
linie ist von T, unab- 
hängig; diese wird aber 
dennoch die Geschwin- 
digkeitskurve bei größerem Maximum Zi verhältnismäßig später schneiden 
und damit die Schwingungszahl erhöhen, weil die Scheitel der Geschwindig- 
keitsparabeln mit abnehmendem T^ weiter von der Linie Q entfernt liegen, 
r, übt also in umgekehrtem Sinne einen ähnlichen Einfluß aus wie Tq. 
Die Regulierung wird rasch besser bei einer Vergrößerung von T^. Diese 
kann aber bei bestimmter Turbinenleistung und bestimmter Umdrehungs- 
zahl nur durch Erhöhung der Schwungmasse erreicht werden. Die Tur- 
bine wird dadurch teurer, die Leerlaufarbeit erhöht. Daß es aber tech- 
nisch möglich ist, gute Regulierverhältnisse auch bei langer Schlußzeit 
zu erhalten, zeigt am besten Fig. 225; allerdings wurde dort eine sehr 
große Anlaufszeit (18"), also sehr viel Schwungmasse angenommen. Eine 
richtige Garantie kann daher ohne Kenntnis der verfügbaren Schwung- 
massen nicht gegeben werden. 



Fig. 225. 
Tq = 15 ", 7i = 18 '' 
6 = 6% x = 0,15. 
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5. Einfluß von verspätetem Einrücken des Regoliergetriebes. 



5. Einflufi von verspätetem Einrücken des Regoliergetriebes. 

Diese Verspätungen können eintreten, wenn die Steuerung mit Spiel 
oder intermittierend wirkt. Das erstere triflft oft zu bei hydraulischen 
Steuerungen, wenn sich die Steuerkanten überdecken; unrunde Scheibe 
und Schlagrollen haben stets beide Nachteile im Gefolge. 

Tritt eine Belastungsschwankung ein, wenn die Steuerung in Mittel- 
stellung steht, so hat das Pendel zunächst einen Weg entsprechend dem 
Spiel zu durchlaufen, die Geschwindigkeit sich dementsprechend zu er- 
höhen, bis der Regulator überhaupt einrückt. Die maximale Geschwindig- 
keitsänderung ist dann gegenüber dem früher berechneten js^ um soviel 
größer als sich die Geschwindigkeit bis zum Einrücken verändern mußte. 
Es wachsen demnach die Schwingungsamplituden und ebenso vergrößert 
sich die Schwingungszahl, weil die Rückführungslinie später einschneidet. 
Spiel ist demgemäß ganz zu vermeiden oder wenigstens auf das unum- 
gänglich notwendige Minimum zu beschränken. 



6. Einflufi der Unempfindlichkeit b. 

Fig. 226 zeigt das Regulierdiagramm bei einer gesamten Unempfind- 
lichkeit von 2^0. 

Ausgehend vom Beharrungszustand muß sich die Geschwindigkeit 

zunächst linear mit der 

Zeit um - ihres Wertes 

erhöhen, bis das Pendel 
im Stande ist, sich selbst 
und die Steuerung zu be- 
wegen. Um diesen Betrag 
liegt auch das Geschwin- 
digkeitsmaximum höher, 
währenddem der von der 
Geschwindigkeitskurve 
getrennte Mufi^enweg sich 
nur bis zur Ordinate 




Sdtundea 



Fig. 226. 
Einfluß der Unempfindlichkeit. 



// 



6%, 



15 '', Ti = 9 

a; = 0,15, € = 0,02. 



z. 



2 T, 



erhebt und von da an horizontal verläuft, bis die Geschwindigkeitskurve 

um - darunter gesunken ist. Die Amplituden werden demnach ver- 

größert, und die Schwingungszahl wird erhöht, weil die Rückführungs- 
kurve den MuflFenweg verspätet schneidet. 

Um eine gute Regulatorkonstruktion zu erhalten wird man demnach 
die Unempfindlichkeit auf ein Minimum herunterzuziehen suchen. Die bei 
Spezialfirmen käuflichen Pendel lassen leider in dieser Beziehung oft die 
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nötige Sorgfalt in der Ausführung vermissen; diese Tatsache ist mit ein 
Grund dafür, daß erstklassige Turbineufirmen eigene Pendel bauen. 

Das zulässige Maß von e bestimmt zumeist auch die Größe des 
Pendels. Besitzt dieses eine eigene Unempfindlichkeit von der Größe 
f,, und ist zur Bewegung der Steuerung an der PendelmuflFe ein Wider- 
stand Wa zu überwinden, so wird nach Gleichung (78) 

E€ = W=W, + Wa {We= Eigenwiderstand) 

und da für TT, auch gesetzt werden kann 

so wird 

E = —5^- . (86) 

Die gesamte Unempfindlichkeit e sollte für gute Regulierung den l 
Wert 0,3 bis höchstens 0,8**/o nicht übersteigen; das besagt aber schon, 
daß die eigene Unempfindlichkeit e^ des Pendels kleiner sein sollte als 
0,2 bis 0,5 ^/o. Mit den mittleren Werten 

e = 0,5 o/o 
€, = 0,3 > 

Wa = 0,5 kg 

würde dann für E beispielsweise erhalten 

^ = X^'lä- = 250 kg. 

Wa wird klein bei leicht gehenden, möglichst reibungsfreien Steuer- 
organen, kleinen Zapfendurchmessern (nicht über 8 bis 15 mm) in den 
durch das Pendel zu bewegenden Gelenken und guter Schmierung der 
letzteren. Daß in dem ganzen Pendelgestänge Verklemmungen, ein- 
seitige Kraftangriffe, größere Belastung von Zapfen ängstlich zu 
vermeiden sind, ist nach dem eben Gesagten selbstverständlich. 

c, vermindert sich durch die Entlastung der Pendelgelenke, Aus- 
fuhrung der letzteren als Schneiden oder Federn und peinlich genaue 
Ausgleichung der Schwunggewichte. 



7. Einflnfi der Massen im Pendel. 

Bisher wurde angenommen, daß beim Fehlen von Reibung die 
Muffenkurte der Geschwindigkeitskurve ähnlich sei. Dies triflft genau 
genommen nicht zu, weil im Pendel zunächst die Massen beschleunigt 
werden müssen. Die Muffenkurve wird bei einer Geschwindigkeitsände- 
rung stets mit einer horizontalen Tangente beginnen, wodurch eine ge- 
wisse Zeit verstreicht, bis die Reguliergeschwindigkeit ihren vollen Wert 
erreichen kann; es wird also auch dadurch der Reguliervorgang verzögert, 
die Geschwindigkeitsschwankung erhöht. -Vollständig unmöglich wird die 
Regulierung, wenn die Eigenschwingung des Pendels nahezu mit der- 
jenigen der Regulierung übereinstimmt. Es ist daher durch Verminderung 
der Massenwirkung auf möglichst hohe Schwingungszahlen des Pendels 
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hinzuwirken, und dies um so mehr, je kleiner die Schlußzeit des Regu- 
lators, je kürzer also die Schwingungsdauer der Eegulierung ist. Die 
Forderung kleiner Massen wird erfüllt, wenn der reduzierte Muffenhub 
möglichst klein ist, und dieses letztere ist bei einer bestimmten Anord- 
nung der Schwunggewichte nur möglich, wenn die Umdrehungszahl des 
Pendels sehr groß ist (400 bis 600 Umdrehungen pro Minute). 

Auch in dieser Beziehung bleiben die käuflichen Pendel gewöhnlich 
hinter den Ansprüchen, die vom Turbinenbau an sie gestellt werden 
müssen, erheblich zurück. Gewichtspendel sind selbstredend ausgeschlossen. 



8. Einflufi der Massen im Regnliergetriebe. 

Ahnlich ungünstig wie im Pendel machen sich die Massen im 
Reguliergetriebe bemerkbar. Im Zeitpunkt des Einrückens kann die 
Geschwindigkeit noch nicht den Maximalwert besitzen, sondern sie steigt 
von dem Werte Null an, bis sie nach einer kürzeren oder längeren Zeit den 
ersteren erreicht. Durch diese Verzögerung vergrößert sich wiederum die 
Beschleunigungsfläche und damit auch die Geschwindigkeitsschwankung. 

Die Zeit zur Beschleunigung des Reguliergetriebes ist bei den ein- 
zelnen Konstruktionen allerdings außerordentlich verschieden; die Massen- 
wirkung des Getriebes ist gewöhnlich zu vernachlässigen bei hydraulischen 
und bei Klinkenregulatoren, wenn bei den letzteren die Klinken direkt 
auf das Reguliergestänge wirken; sie ist am größten bei den mechanischen 
Regulatoren mit rasch laufendem Riemenwendegetriebe und es sollen 
deshalb die letztem Konstruktionen auch den nachfolgenden Unter- 
suchungen zugrunde gelegt werden. 

Würde der Antriebsriemen gerade hinreichen, um das zur Bewegung 
der Regulierung notwendige Moment auf die Scheibe zu übertragen, so 
würde, da nichts mehr zur Beschleunigung der Massen übrig bleibt, der 
Riemen konstant oder wenigstens längere Zeit schleifen; es folgt daraus 
schon, daß der Riemen immer im stände sein muß, ein wesentlich 
größeres Moment zu erzeugen, als dem Regulierwiderstand entspricht. 
Je größer dieser Überschuß ausfällt, desto rascher wird beim Einrücken 
die maximale Reguliergeschwindigkeit erreicht sein. 

Beim Ausrücken überwinden die bewegten Massen noch eine Zeit 
lang den Regulierwiderstand; das dadurch bewirkte Überregiilieren wird 
um so empfindlicher, je größer die Massenwirkungen des Getriebes sind 
und je mehr der Regulator bei seiner Auslaufszeit die Beaufschlagung 
zu ändern vermag, d. h. je kürzer die Schlußzeit ist. Diese Massen- 
wirkungen beim Ausrücken können zum Teil gemildert werden durch 
konstant oder nur bei ausgerücktem Getriebe wirkende Bremsen. Die 
ersteren sind allerdings insofern ein etwas zweifelhaftes Auskunftsmittel, 
als durch sie auch der Riemen wieder schwerer wird ; die letzteren müssen 
sehr sorgfältig konstruktiv ausgebildet werden, wenn sie tadellos wirken 
sollen. Schematisch ist eine solche in Fig. 227 dargestellt. 
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Die Größe der Massenwirkung wird nun aus folgender Überlegung 
ersichtlich. Es sei Mg die auf die Antriebsscheibe reduzierte Schwung- 
masse des Keguliergetriebes (siehe Seite 240), (ag die Geschwindigkeit 
dieser Masse am Radius 1 und Pg der Überschuß an Regulierkraft über 
den Regulierwiderstand am Radius 1\ dann ist diese Kraft im stände, 
das durch den Regulierwiderstand belastete Getriebe in einer Zeit Tg 
auf die ToUe Geschwindigkeit zu beschleunigen, welche nach früherem 
gegeben ist durch ^^.^^ 



vorausgesetzt, daß während dieser Anlaufszeit des Getriebes die 

ist dann 



Größe Pg konstant bleibt. 

Die Beschleunigung der Reguliermassen am Radius 1 
konstant ^ P 

P = - — 






dt jug 

Der Weg am Radius 1 nach der Zeit t 



/feffu/fyfmrff» 



nach der Zeit T^, nach welcher die volle 
Reguliergeschwindigkeit erreicht ist 



ä' = -?- . T* — - - 
^ — 2 -^9— 2 



Mg 



3f 5 • ö)2 



P3 




s' = -.r Tg . a>, 



(88) 



Fig. 227. 



Wäre keine Massenwirkung vorhanden, so würde die Geschwindig- 
keit mit dem Wert o)g beginnen , der Weg nach der Zeit Tg wäre dann 



s= T„ 



(O, 



g - ^g y 

also das Doppelte von s'. Bei der Aufzeichnung des Regulierdiagrammes 
wird daher am besten so vorgegangen, wie es Fig. 228 zeigt; die parabel- 
fönnige Elraftkurve kann man dabei genügend genau nach Augenmaß 
einzeichnen, nachdem von ihr die zwei Endpunkte samt ihren Tangenten 
gegeben sind. 

Ahnlich liegen die Verhältnisse beim Ausrücken des Getriebes; nur 
wird dort im allgemeinen Tg seinen Wert ändern auf Tg, indem im 
Nenner der Definitionsgleichung der Regulierwiderstand Pu, statt des 
Eraftüberschusses Pg erscheint, sodaß 



wird. 






etwas genauere Darstellung erheischt noch das Aufzeichnen 
der Geschwindigkeitskurve bei der nicht mehr geradlinig 
begrenzten Beschleunigungs fläche. 

Die Lage des ersten Geschwindigkeitsmaximums bezw. -Minimums 
ist nach wie vor gegeben durch den Schnittpunkt der Geraden Q und 
der Beschleunigungslinie; die Geschwindigkeit selber weicht aber von 
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der Parabel ab. Der Unterschied der Ge$cbwindi^eil«n rar Zeit t gleich 

Null und bei dem Maximum ist direkt proportiooal der BeEcbleunigungs- 

fläche {Gleichung 85) zwischen den beiden Ordinaten. ilan erhält ihn ohne 

Änsrechnung der Fläche auch genögeod genau durch den Vergleich der 

wirklichen mit einer andern der 

lg bequem zugänghchen 

imignngsdäche. Als solche 

iig. 228 das Rechteck ge- 

^geben durch die beiden 

Daten nnd die Horizontalen 

nd Q. Die diesem Rechteck 

ibende Geschwindigkeits- 

t eine Gerade, die mit der 

machse einen Winkel q> ein- 

, gegeben durch 

ftjy^-J- {83 a) 

Heichung 83 für * gleich 0). 
eee Gerade schneidet auf 
Unat« durch t^ Ti eine 



Fig. 229. ' 

To = 3 ", T, = 9 ", r, = 1 ", 
i = B'li>, x = 0,15, Spiel = 0,2 Pendelhnb. 

Strecke y ab, aus welcher die Höhe des Geschwindigkeitsmaximums tr 
gefolgert werden kann als ^ 

' = '■■-,,-; (89) 

hierin bedeutet f die wirkliche Beschleunigungsfläche (einfach schraftiert), 
f den Inhalt des obengenannten Rechteckes. Das Verhältnis -1,- kann 
meistens genügend genau aus der Figur abgeschätzt werden. 
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In den Eegulierdiagrammen Fig. 229, 230 und 231 ist der Einflufi 
des Getriebes im Verein mit einem Spiel und Verspätung in der Ein- 
riickung entsprechend 0,2 des Pendelhubs berücksichtigt. Wie aus der 
Fig. 229 ersichtlich, würde bei den dort angegebenen Bedingungen der 
Regulator mit wachsenden Schwingungen regulieren. Die Größe der 
einzelnen Geschwindigkeitsschwankungen ist, wie aus der Fig. 228 er- 
sichtlich, erhalten, h wäre die Änderung der Geschwindigkeit für die 
rechteckige Beschleunigungsfläche. Die gesuchte Änderung ist dann 

, , wirkliche Beschleunigungsfläche 

^ rechteckige Beschleunigtmgsfläche 




Fig. 230. 
<J « 6 %, x^ 0,16, Spiel 



// 



T,= l , 

: 0^ Pendelhab. 



2J 



Bei Figur 230 ist 
gegenüber dem ersten Be- 
galierdiagramm die Un- 
gleichförmigkeit yon 3 auf 
6Vo erhöht; es nehmen 
dann die Schwingungen 
zunächst ab, gehen jedoch 
nicht unter das Maß 1,1V 
herunter; die Regulierung 
kommt also wiederum nicht 
zur Ruhe und ist deshalb ^ p ^t> 
unbrauchbar. In Fig. 231 ^"^^^ 
ist nun nicht bloß die Un- 
gleichformigkeit von 6 auf - 
9^0, sondern auch Tq von 
3 auf 15, Ti von 9 auf 
18 Sekunden erhöht an- 
genommen. Dabei darf 

auch vorausgesetzt werden, daß gleichzeitig mit der Erhöhung der Schluß- 
zeit eine Verkleinerung von Tg eingetreten ist, weil bei längerer Schluß- 
zeit sich der Regulierwiderstand an der Riemenscheibe verkleinert. Tg ist 
demgemäß noch mit 0,56 Sekunden eingeführt worden. Durch diiese 




3 # 5 35- 

Fig. 231. 

Tq =i 15 '% Ti = 18 ", Tg = 0,56 ", 
<J = 9%, a: = 0,16, Spiel = 0,2 Pendelhub. 



Thomann, WaMertarbinen. 



17 
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allerdings einschneidenden Änderungen ist es erst möglich geworden, die 

Kegulierung zu einer brauchbaren zu gestalten. Das Verhältnis von 

Tg zu To ist hierbei etwa gleich ^. Annehmbare Regulierkuiren werden 

stets erhalten, wenn T = l i 

^ < -TTx- bis 



Tq 20 35 

ist. Bei sorgfältigster Ausbildung der Kiemenscheibe, des Wendegetriebes 
usw. ist es möglich, mit Tg und Tg herunterzukonmien bis 0,5 und 
0,4 Sekunden, sodaß die kleinsten noch anwendbaren Schlußzeiten für 
diese Regulatoren bei ungefähr 10 Sekunden liegen. Der Riemen wird 
dabei zweckmäßig so gewählt, daß er im stände ist, das Doppelte der 
normalen Regulierkraft zu übertragen, sodaß zur Beschleunigung des 
Getriebes eine Kraft gleich dem Regulierwiderstand übrig bleibt. Die 
üblichen Riemenbreiten liegen zwischen 25 und 45 mm, die Umdrehungs- 
zahlen der Riemenscheiben gewöhnlich zwischen 250 und 400. 

Aus der ganzen Untersuchung geht hervor, daß die Massenwirkungen 
im Reguliergetriebe nach Möglichkeit heruntergedrückt werden müssen; 
der Überschuß der Regulierkraft über den Regulierwiderstand soll mög- 
lichst groß sein, rasch laufende Riemenscheiben oder Reibungsräder sind 
tunlichst leicht auszuführen. 



9. Massenwirkong in der Zaleitang. 

Wird eine an eine geschlossene Leitung angehängte Turbine auf 
kleinere Wassermenge eingestellt, so muß sich auch das Wasser in der 
Rohrleitung yerzögern und zwar bis auf die Geschwindigkeit Null im 
Moment des vollständigen Abschlusses der Turbine. Diese 'Verzögerung 
muß hervorgebracht werden durch eine in der Rohrleitung axial aufwärts 
gerichtete Kraft, also einen höhBm Druck am untern Rohrende. Die 
umgekehrte Erscheinung wird durch das Oflfnen der Turbine bewirkt. 

Da nun die Leistung der Turbine bei bestimmter Leitradöffnung 
mit der Potenz § des Nutzgefalles zusammenhängt, so wird die Änderung 
des Druckes am Rohrende auch eine und zwar im Verhältnis größere 
Veränderung der Turbinenleistung herbeiführen, die auf den Regulier- 
vorgang in starkem Maße zurückwirkt. Um diesen Einfluß zahlenmäßig 
verfolgen zu können seien zunächst folgende Annahmen gemacht: 

1. Das Material der Rohrleitung sei vollständig starr. 

2. Das darin enthaltene Wasser sei unzusammendrückbar. 

3. Die Regulierung bewege sich derart, daß bei konstantem Nutz- 
gefalle in gleichen Zeitabschnitten die Wassermenge um gleich 
viel geändert werde. 

Ist Q die Wassermenge der Turbine zu einer beliebigen Zeit ty 
ß der Belastungsgrad zur Zeit t gleich Null, Qm die Maximalwassermenge 
und To die Schlußzeit der Regulierung, so entspricht der Bedingung 3 
die Gleichung / * \ 
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denn es ist für t^O = d w- i 

» V V P V» l £yj SchUeßen. 



= ^«»|fü: 



Für OfiPnen ist To i^it seinem negativen Wert einzusetzen. 
Dann^irdflir ^^^ ^ _ ^ ^^ 

Wird nun durch den Eeguliervorgang das Gefälle der Turbine von 
dem Betrag Ho auf H, -\-h abgeändert, so vermehrt sich dadurch auch 
die Wassermenge im Verhältnis 

sie ist demnach zu schreiben 



«=?«.(i-^))/*±^ 



0/ ' -"o 

Speist die Kohrleitung nur eine oder aber mehrere gleich regu- 
lierende Turbinen, so ist die Geschwindigkeit c in der Rohrleitung direkt 
proportional der Wassermenge, also auch 



' = ><'-ir}iH 



-<f-i:)i'+i-.- 



Zur Vereinfachung der nachfolgenden Kechnungen sei die Wurzel 
in eine Reihe entwickelt und dann alle Glieder mit höhern als der ersten 

Potenz von -=y.- weggelassen, was für den vorliegenden Fall bis an die 

•L 

Grenze q- gleich 1 zulässig erscheint. Es wird dann 



^0 



c = c,«(/j--^-)(i+4i)- 



Die erste Ableitung von c nach t lautet dann 

di - ^- \Sy tJ -211, dt V^-J- Hj rvJ • 

Dies ist die Beschleunigung, welche die in der Zuleitung enthaltene 
Wassermasse erfahrt. Die letztere hat, wenn L die Länge, F den zu- 
nächst konstant gedachten Querschnitt bedeutet, den Wert 

fLF, 

de 

die der Beschleunigung -rj entsprechende Kraft in der Richtung der 
Geschwindigkeit den Wert de y 

dt g 

Diese Kraft bewirkt die Erhöhung des Gefälles um h und ist also 
auch gleich ^^^p^ 
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womit ({ (• ^ 



^L = Ä^X 



dt g 

L de 



— h = 



g dt • 



de 

Ersetzt man auf der rechten Seite -^ durch den oben gefundenen Aus- 
druck und schreibt noch 

^^m m (Anlaufszeit der /Qr\\ 

.^, .^ gh, —^'\ Rohrleitung) ^^^ 

80 ergibt sich 

und weiter durch Integration: 

Die Bestimmung der Konstanten k hat mit Rücksicht auf den Zu-' 
stand zur Zeit t gleich Null unmittelbar vor Beginn des betrachteten 
Regulierspieles zu erfolgen. Es kann dieses dann an eine Periode der Ruhe 
anschließen, wobei für t= auch h = 

ist, oder an eine Bewegung auf OfiFnen oder Schließen, in welchem Fall 
Ä von Null verschieden ausfällt und zwar im. erstem Fall negativ, im 
letztern positiv; es ist dann für 

t = auch Ä = Ao • 
Die Schlußgleichung hat bei der ersten Annahme die Form 



i/o -*5» — 1 

bei der zweiten Annahme 



[t = 0, h = 0,] (91) 



h 



' U = Ä.J <-^^J 



i/o -±Io__j 

Wie eingangs erwähnt, gilt die Gleichung für Schließen, wenn 
2*0 positiv; für Offnen, wenn To negativ eingesetzt wird. 

Die Funktion „- erreicht beim Schließen ihr Maximum 

\ Hq /max. ^ ^0 f 

im Moment des vollständigen Abschlusses. 

Da die Entwicklung nur gilt, solange h < Hq ist, so muß auch immer 

bleiben. ^' > ^'^ ^' 






. * • 
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Steht die Regulierung nach einem Spiel still, und hat sich während 
des letztem das Gefälle um ho yerändert, so gleicht sich der Druck erst 
allmählich wieder aus. Der Verlauf kann ebenfalls aus der Gleichung (92) 
abgelesen werden, wenn man für Tq den Wert oo einsetzt. Allerdings 
muß mit dieser Operation, um unbestimmte Werte auszuschalten, bis auf 
die Differentialgleichung zurückgegangen 
werden. Diese lautet dann: 



dh 



= ^ßTTj^' 



Durch Integration ergibt sich: 



2t 



h = k,e "^^ 



(ro=»ao Stillstand 
der BegulieniDg) 



(93) 




¥Sekum/dn 



In Fig. 232 sind 3 Gefällskurven 
bei Schlußbewegung aufgetragen und 
zwar unter Annahme von 



To = 3 



// 



// 



i T 

Fig. 282. 

Drucksteigerung bei Abschluß von 

Rohrleitungen. 

1. SchlieBen von V« bis gans geschlossen. 

*• » » /t • ■ ■ 

8. , n gfto« offen , „ , 



aom. 




T 



— 3 1 r- 

Fig. 233. 
Schließen von ganz offen bis Vs offen. 



TSmünäan 



Kurve 1 entspricht dem Schließen der einviertel-, Kurve 2 der 
halb- und Kurve S der vollgeöffneten Turbine. 

Fig. 233 zeigt eben- 
falls eine Schlußkurve mit 
nachfolgender Ausgleichs- 
linie bei stillstehender 
Regulierung. Fig. 234 
zeigt Öffnungskurven mit 
dem dazu gehörigen Aus- 
gleich. 

In Wirklichkeit wei- 
chen die Kurven vielfach 
Ton den hier gezeigten 
etwas ab, weil einerseits die 
auf Seite 258 gemachten 
Annahmen, darunter be- 
sonders die unter 3 
genannte , nicht genau 
zutreffen und sodann, 
weil weiterhin der Einfluß 
der Rohrreibung vernach- 
lässigt wurde. Die Fehler 
heben sich aber zum Teil wieder auf, sodaß die Ergebnisse für den 
praktischen Fall fast immer ausreichen. 

Die Konstruktion des Regulierdiagramms geschieht nun auf Grund 
dieser Druckschwankungen in der Weise, daß man sich zunächst für 
Terscbiedene Werte von t den Ausdruck 




1 T 

Fig. 234. 
1. öffiien von geschlossen bis V« offen. 

^•' » n r» n 1^ n 



$S9iaind^ 
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aasrechnet und damit die Beschleunigungskurye aufträgt. Nach 
Gleichung (85) ist dann die Geschwindigkeitsänderung in irgend einem 
Zeitpunkte proportional der Beschleunigungsfläche /*, nämlich 



Daraus ergibt sich die Geschwindigkeitskurve und in ihrem Schnitt 
mit der Rückführungslinie der Zeitpunkt, in dem der Regulator zum 
ersten Male wieder ausgeschaltet wird. Von da an verändert sich P, 



fi-^'W. 




21 Sekunden 




Fig. 235. 

^0 = 3'', ^1 = 9", 

<J = 6 %, X = 0,15. 



T — 1 '' 



"^ekuadtn 



Fig. 236. wenn nicht sofort eine weitere Einschaltung 

^« ^ ^'^'^l ^ ^\ J^ ^^^ ^'^ "' erfolgt, entsprechend der Auslauf kurve des 

' ' Gefälles (Gleichung 93) nach der Gleichung 



-^r'/« 



■p= ^- (^ + if 

Schaltet der Regulator wieder ein, so erfolgt eine der ersten ähn- 
liche Periode. Auf dieser Grundlage sind die Diagramme Fig. 235 und 
236 aufgebaut. Beiden ist eine Belastungsänderung von x = 0,15, eine 
Schlußzeit T^ von 3" und eineUngleichförmigkeit 6 von 6 ®/o zugrunde gelegt. 
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Femer ist das Pendel reibungs- und xnassenlos gedacht. Für das erste 
Diagramm ist angenommen: ^ __ 9 

(iTo = 15 m, Zf = 60 m, Cm = 2,5 m/sek.) 

Es treten unter diesen Bedingungen Schwingungen mit wachsender 
Amplitude auf, die Regulierung ist unbrauchbar; im zweiten Diagramm 
ist die Anlaufszeit der Turbine vergrößert auf 

Tx == 12'% 

diejenige der Bohrleitung yerkleinert ^ auf 

T, = 0,5''. 

Diese Änderungen genügen, um die Begulierung zu einer durchaus 
annehmbaren zu machen. Selbstredend bewirkt auch hier ein kleineres 6 
eine Vermehrung der Schwingungszahl und es soll, damit diese nicht zu 
groß wird, zwischen d, 
Ti und Ts die Beziehung 
bestehen 

r, = ^ ^^^\^ ^^ , (94) 

worin dann schon die ge- 
wöhnlich vorkommenden 
Verspätungen durch Rei- 
bung und Spiel im Ge- 
stänge mitberücksichtigt 
sind. 

Dabei ist vorausge- 
setzt, daß keine besonderen 
Schwingungsdämpfenden 

Vorrichtungen vorhanden seien, deren Anwendung natürlich kleinere 
Schwungmassen gestattet. 

In Fig. 237 ist ein Regulierdiagramm dargestellt, bei dem % zu 
15", Ta zu 1" und Ti zu 18" angenommen wurden. 

Das Aufzeichnen des Regulierdiagrammes ist im Falle der 
Turbine mit Rohrleitung immerhin mit ziemlicher Mühe verbunden, sodaß 
es in sehr vielen Fällen angezeigt erscheint, für die Bestimmung der 
größten Geschwindigkeitsänderung einen einfacheren, wenn auch etwas 
nngenaueren Weg einzuschlagen. 

Denkt man sich die Verzögerung des Wassers in der Rohrleitung 

so erhält man durch Anschreiben der Be- 




ro = l6 



Pig. 237. 

2\ = 18", r2 = i 



d=:6%, « = 0,15. 



-TT konstant = -^ 



dt 



dt 



schleunigungskräfte im letzten Rohrleitungsquerschnitt die Gleichung 



de F ' L*y 
Ti' g 



— y.h.F 



^ Diese Verbesserungen könnten erzielt werden durch Erhöhung^ der 
Schwungmassen im Verhältnis 4 zu 3 und Kürzung der Leitung auf die Hälfte 
oder Anwendung nur der halben Bohrgeschwindigkeit. 
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und daraus 



h 



^m — A • -j- . Ta 



^Q ^0 



Dieser von t = bis t = To konstanten Druckerhöhung liegt die An- 
nahme zugrunde, daß die Wassermenge eine lineare Funktion der Zeit sei. 

Es ist demnach 

Die Linie fiir P wird somit im 
Regulierdiagramm gerade (siehe Fig. 238). 
Die Beschleunigungsfläche stellt sich dar 
als rechtwinkliges Dreieck mit den 
Katheten sf und t[: sein Inhalt wird 

— Y^i die zu erwartende Geschwindig- 
keitsänderung also, wenn P gleich Q 
geworden ist, nach Gleichung (85) 




^ 



2T, 



^^^^ BMchleuniguMfftftäehd bti linearem Zuaamm^nkmtg gwUeJun Öffnung tmd Zeit, 

Abweatnhtit von MaMteHteirkumgen. 
^C , Cm 



dt 



Fig. 238. 

Annäherungsverfahren zur Bestimmung der Geschwindigkeits- 
schwankung bei Turbinen mit Rohrleitung für /? = 1 und ß = 0,5. 



femer 



Aus Fig. 238 ergibt sich 



X' 



und daraus folgt 
damit wird 

Ohne Berücksichtigung der Druckänderung beim Abschließen der 
Rohrleitung wird nach Seite 244 



9. Massenwirkung in der Zuleitung. 



265 



Zx = 






2Ti ' 



man hat nun in 

"■ (i + -g f • 

einen Faktor, mit welchem das leicht bestimmbare z^ zu multiplizieren 
ist, um den bei einer Regulierung mit Rohrleitung zu erwartenden Betrag 
Ton gi zu erhalten. Die bei dieser Entwicklung gemachte Annahme, daß 
schon Tom Moment t gleich Null an eine konstant bleibende Druck- 
ändemng vorhanden sei, äußert sich dadurch, daß besonders für kleine 

Belastungsänderungen — viel zu große Werte annimmt. Allein ein Ver- 
gleich von so erhaltenen Werten mit solchen, welche die genauere Rech- 
nung ergibt, zeigt doch, daß es durch Hinzufugen eines Korrektionsgliedes 
0,03 zu X möglich ist, eine ziemliche Übereinstimmung zwischen beiden zu 
erreichen. Die in nachfolgender Tabelle zusammengestellten Werte sind 
mit dem Faktor , . ,, _ . ^ . ., 

berechnet. ^ ^» •' 



(95) 



Werte des Faktors 



7-, 


i'+^r 


ß 


X— 0,05 


0,1 


0,25 


0,5 


1 




1 1 
l 0,6 


i - 51,6 


22 


6.8 


3,1 


2,5 


1,658 


^ n 15,8 


7,6 


2,8 


1,6 


1 


1,313 


l 0,5 


» 18,4 


8,9 


3,4 


1,9 


6 


« 6,6 


3,7 


1,9 


1,2 


1 
10 


1,153 


l 0,5 


7,4 
2,3 


4,1 
2,2 


3,6 
1,4 


1,3 
1,1 


1 
20 


1,077 


1 1 

l 0,5 


n 3,6 

» 2,0 


2,4 
1,6 


1,5 
1,2 


1,2 
1,1 



Nach dieser Tabelle ergibt sich zum Beispiel für die Annahmen 






3". 
5", 



bei 



a:=0,05 



{d ^ 6^/0), 
0,1 



also -^ 



1^ 

10' 



0,25 0,5 






4^-0,00075 


0,003 


0,019 


0,075 




"^ . *, = 0,0056 

2f* 


0,012 


0,068 


0,098 


für ß = 


— 0,0017 


0,0066 


0,027 


0,0825 


r, ß = 
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Schlägt man für ünempfindlichkeit des Pendels, Spiel u. s. w. noch 
0,3^/0 hinzu, so ergibt sich 

^=0,009 0,015 0,071 0,101 für ^3 = 1 
= 0,005 0,010 0,030 0,086 „ ß = 0,b. 

. Mit Berücksichtigung des gleichen Zuschlags erhält man für die 
Turbine ohne Rohrleitung 

^, = 0,0038 0,006 0,022 0,078. 

Die vorstehende Zusammenstellung zeigt, welch großen Einfluß die 
Bohrleitung auf die Begulierfahigkeit der Turbine ausübt. Dabei kommt 
noch nicht einmal zum Ausdruck, daß bei der getroffenen Wahl der 
Größen 2^, T3 und ö die Schwingungen nur langsam gedämpft werden 
und es sich empfiehlt, die Schwungmassen aus diesem Grunde noch zu 
vergrößern. Das alles macht die Bemühungen der Praxis verständlich, 
den Einfluß der Rohrleitung möglichst zu vermindern. Dem Konstrukteur 
stehen dazu die nachfolgend angegebenen Mittel und Wege zur Verfügung. 
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a) Verkleinerung von Tg. 

Dies wird erreicht entweder durch Verkleinerung der Geschwindig- 
keit Cm oder Verkleinerung des Verhältnisses -^- d. h. steilere Lage der 
Rohrleitung. Das erstere erfordert größere Bohrdurchmesser und bewirkt 



Fig. 239. 

somit eine Verteuerung der Anlage, die um so 
mehr ins Gewicht fällt, als die Kosten der Leitung 
gewöhnlich einen erheblichen Teil des für das ganze 
Werk notwendigen Anlagekapitals ausmachen. Es 
wird deshalb Cm zumeist nicht unter 1,5 bis 2 m/sek. 
(1,8 bis 2,5 m sind die zumeist vorkommenden 
Werte) gewählt. 

Die Länge der Rohrleitung ist bei einem 
bestimmten ausnutzbaren Gefälle gewöhnlich durch örtliche Verhältnisse 
mehr oder weniger bestimmt; immerhin weist die oben gemachte 
Bemerkung darauf hin, das Wasser möglichst lang in Kanälen zu 
führen, um dann den Hauptteil des Höhenunterschiedes zwischen Ober- 
und ünterwasserspiegel auf einer kurzen, steilen Rampe mit der Rohr- 
leitung zu überwinden. Es entstehen dann Längenprofile, wie sie 
Fig. 239 zeigt. 
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b) Das Standrohr. 

Dieses wird am besten unmittelbar vor der Turbine oder wenigstens 
unmittelbar vor der Zentrale in die Leitung eingebaut und yerhindert 
dann die Druckerhöhungen fast vollständig, währenddem die Druck- 
emiedrigungen in beschränktem Maß auch weiter vorhanden sind. Fig. 240 
zeigt das Schema eines richtig gebauten Standrohres. Um Druck- 
erhöhungen möglichst zu vermeiden, wird der obere Band des Rohres 
nur knapp über die Marke hinausgeführt, auf welche sich der Wasser- 
spiegel bei vollständig geschlossener Turbine einstellt. Erhöht sich der 
Druck vor der Turbine über dieses Maß hinaus, so bildet das Standrohr 
einen Überfall, der solange in Wirksamkeit bleibt, bis sich die Ge- 
schwindigkeit in der Rohrleitung auf den dem momentanen Verbrauch 
entsprechenden Wert verzögert hat. Wird die Turbine rasch geöffnet, 
so sinkt der Spiegel im Standrohr, und es ist daher das letztere haupt- 
sächlich mit Rücksicht darauf zu bemessen, daß in diesem Fall keine 



f-- 


. 


^ 


■ 

t 




c 


J) 


''■■% 


yi 


V777///J. 





Fig. 240. 

Luft in die Turbinenleitung eindringen kann. Man kann sich dagegen 
genügend gesichert halten, wenn nach den Bezeichnungen in Fig. 240 



'^n 



L ' Cni 



(96) 



ff 
und überdies 

a^D + H^ ist. 

F bedeutet dabei den Querschnitt des Standrohrs, H„ den Gefälls- 
yerlnst und D den Durchmesser der Leitung. Man hat dann für a 
den großem der aus den vorstehenden Gleichungen sich ergebenden 
Werte zu wählen. Die erste Gleichung läßt die Wahl zwischen F und a. 
Je größer F gewählt wird, desto kleiner sind die Druckschwankungen, 
die eintreten können, und man wird daher soweit als angängig weite und 
dafür niedere Standrohre vorziehen. 

Selbstredend können bei größeren Gefällen die Standrohre nicht 
mehr in der Nahe der Turbine angebracht werden; sie bieten aber viel- 
fach immer noch die Möglichkeit, wenigstens einen großen Teil des 
Leitnngseinflusses aufzuheben, wenn es gelingt, sie in der untern Hälfte 
der Leitung oder näher an der Zentrale einzubauen. Es ist hierbei oft 
möglich und vielfach vorteilhaft, das Standrohr zu einem zweiten Wasser- 
schloß mit Überlauf und Leerlauf auszubilden. In den Gleichungen für 
a sind dann die Ausdrücke für L und Hu, nur für das Stück der Leitung 
vor dem Standrohr einzuführen. Ein hübsches und immer noch lehr- 
reiches Beispiel einer solchen Anlage bildet die auf Taf. 40 Fig. 1 bis 5 
dargestellte Rohrleitung des Elektrizitätswerks an der Sihl (Schweiz), 
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Die hier durchfliefiende Wassermenge beträgt im Maximum 3 cbm/sek., 
sodafi die größte auftretende Geschwindigkeit des Wassers in dem 635 m 
langen Zuleitungsrohr bei einer lichten Weite toh 1,4 m nicht ganz 
2 m/sek. beträgt. 

c) Der Windkessel. 

Es erscheint eigentlich recht naheliegend, zum Ausgleich der Druck- 
schwankungen Windkessel in die Nähe der Turbinen zu setzen. Berechnet 
man das Luftvolumen eines solchen, so zeigt sich, daß dieses der Bedingung 
zu genügen hat _ Tj-Cm 

h • 

wenn y die verhältnismäßige Druckerhöhung also -jy- bedeutet, die noch 

zugelassen werden soll. Dies ergibt im allgemeinen schon recht große 
Abmessungen und damit sehr teure Windkessel," gleichzeitig ist auch noch 
der Nachteil damit verbunden, daß während des Betriebes bei nicht ganz 
sorgfältiger Überwachung das Luftvolumen durch Absorption sich derart 
vermindern kann, daß der Windkessel nicht nur nichts nützt, sondern 
noch erhebliche Vergrößerungen der Druckschwankungen herbeiführen 
kann. Er wird daher heute nur noch selten und nur bei Anlagen mit 
verhältnismäßig kleiner Wassermenge und hohem Druck angewandt. 



Q'konst. 



w^^ 



d) Druckregulierungen. 

Bei diesen sind von vornherein zwei große Gruppen zu unterscheiden. 
Bei der einen ist die Erhöhung des Leitungsdruckes die Ursache der 
Bewegung, bei der andern wird diese durch den Geschwindigkeitsregu- 
lator eingeleitet. 

Unter die ersteren scheint vor allem das 
einfache Sicherheitsventil zu gehören. 
Dieses ist jedoch für die vorliegende Aufgabe 
nicht brauchbar und zwar aus folgenden 
Gründen. Durch ein geöffnetes Ventil strömen 
die Wasserteilchen ungefähr so, wie in Fig. 241 
eingezeichnet. Zur Erzeugung ihrer Geschwin- 
digkeit wird aber Druck verbraucht, sodaß 
in der Bohrleitung bei geöffnetem Ventil ein 
ganz wesentlich höherer Druck notwendig ist, um der Ventilbelastung das 
Gleichgewicht zu halten, als bei geschlossenem. Dazu kommt, daß das 
Ventil in unreinem Wasser sehr leicht festsitzt. 

Um über die Größenordnung des Druckabfalles zufolge des unter 
dem geöffneten Ventil bewegten Wassers ein Bild zu erhalten, kann man 
wie folgt vorgehen. Es darf angenommen werden, daß im Ventilspalt 
die volle Ge^Usgeschwindigkeit i 2gR vorhanden sei; in beliebigen, 
allerdings nur nach Augenmaß durchzuziehenden Strahlquerschnitten sind 
die Geschwindigkeiten den letzteren umgekehrt proportional. Bezeichnet 




Fig. 241. 



10. Yermindenmg des EinfliuBea der langen Rohrleitungen. 269 

man mit d dfln Spaltqnerscbnitt seokreclit zur Geschwindigkeit gemessen, 
so ist in einem beliebigen Qaerschnitt f die Geschwindigkeit 



■i^s, 



der dadorch bedingte Gefällsabfall 



and die noch Torhuidene Druckhöhe 



^-(f)'^=^[-(f)"]- 



, Aof diese Weise kann man sieb die nngefäbre Druckhöbe H in 
Terschiedenen Punkten des Ventiltellers bestimmen und erhält sie dann 
gemäß der in Fig. 241 eingezeichneten Kurve. 
Bezeichnet h den Abfall der Druckhöhe an einer 
beliebigen Stelle des Ventils 

Ä = £. — iT, 
so ist das Verhältnis des Abfalles an aufwärts- 
wirkender Kraft zum Betrage der letztem bei 
geschlossenem Ventil: 

/2x-r-drhy /(r--h).dr 

itT*-y-Bo ~ rj.fl;, 

(r, = lichter Radius des Zufluflrohres). 

In Fig. 241 ist die Kurve der (r ■ A) ein- 
gezeichnet. 

Beispielsweise würde dieser Kraftabfall bei 
einem Ventil von 100 mm Durchmesser und 
10 mm Spaltweite 35 "ja der rollen Kraft betragen 
und es muB demnach, bis das Ventil sich soweit 
hebt, selbst unter Annahme einer konstanten 
Veotilbelastung der Druck in der Rohrleitung um 
35*/» steigen. Das Ventil würde beispielsweise 
bei 100 m Gefalle 148 1/sek. Wasser durchlassen; i 

der Druck müßte sich aber auf 135 m stellen. Fig. 242. 

Diese Erscheinungen haben sich in der 
Praxis durchaus bestätigt, und es ist trotz aller Bemühungen noch nicht 
gelungen, auf diesem Wege den gewollten Zweck zu erreichen. 

Wesentlich günstiger als die einfachen sind die durch Manometer 
gesteuerten Sicherheitsventile. In Fig. 242 ist ein solches 
schematisch dargestellt. Das eigentliche Ventil ist an einen Kolben an- 
gehängt, der von unten konstanten, von oben veränderlichen Druck erhält. 
Durch den auf seiner Unterseite vrirkenden Druck wird der Kolben mit einer 
Kraft nach oben bewegt von 

^=4--W-<5)!>,- 
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Diese Kraft muß im Grleichgewichtszustand des Ventils auch 
Yon oben wirken, sie ist also auch 

Das Verhältnis der Durchmesser wird nun so gewählt, daß jps un- 
gefähr die Hälfte von pi wird, und dabei d^ möglichst klein gehalten. 
Durch den obem Ansatz des Kolbens reicht einerseits eine axiale Bohrung 
von etwa 4 bis 6 mm Durchmesser, die durch einige Fenster mit dem 
Kaum unter dem Druck p^ und durch eine kleine Bohrung von etwa 
2 bis 3 mm mit dem eigentlichen Druckraum in Verbindung steht. Die 
erstgenannte Bohrung wird oben durch einen Stift abgeschlossen, der 
mit dem Kolben eines Federmanometers in Verbindung steht. Schließt 
der Stift die Mündung vollständig ab, so wird der Druck jp, gleich dem 
Druck piy und das Ventil schließt sich; Öffnet der Stift so, daß eine 
Durcbgangsfläche entsteht, die wesentlich größer ist, als die kleinere 
Bohrung, so sinkt der Druck ps erheblich unter seinen normalen Wert, 
und die von unten wirkende Kraft K drückt das Ventil in die Höhe. 
Bei der Konstruktion ist stets genau darauf zu sehen, daß jeder Stellung 
des Regulierstifts und damit auch jeder Zusammendrückung der Feder, 
also jedem Druck in der Rohrleitung nur eine bestimmte SteUung des 
Ventiles entspricht; wäre dies nicht der Fall, so würden ähnlich wie 
bei dem Regulator ohne Rückführung konstante oder sogar zunehmende 
Schwingungen entstehen. Es ist femer notwendig, daß die Zuleitung 
zum Federmanometer nicht an den Druckraum des Ventiles, sondern 
direkt an die Hauptleitung anschließt, weil der Druck in ersterem bei 
verschiedenen Ventilöfihungen nicht ganz konstant ist. Die Feder wird 
dann so eingestellt, daß das Ventil bei einem etwas höheren als dem 
normalen Druck zu öffnen beginnt. Der Vorteil dieses gesteuerten Sicher- 
heitsventiles gegenüber den später besprochenen vom Regulator betätigten 
Druckregulierungen ist hauptsächlich darin zu suchen, daß es je für eine 
Rohrleitung nur einmal ausgeführt werden muß, auch wenn mehrere 
Turbinen an diese angeschlossen sind; dagegen hat es auch den Nach- 
teil, daß es gerade dann verspätet wirkt, wenn sein Eingreifen am nütz- 
lichsten wäre, nämlich bei vollbelasteter Rohrleitung (bezüglich des Ein- 
flusses von ß siehe Tabelle Seite 265). Wird nämlich die durch die Leitung 
durchfließende Wassermenge größer und größer, so wächst auch der 
Gefällsverlust, und der Druck unter dem Manometerkolben nimmt 
entsprechend ab. Erfolgt nun eine Schlußbewegung der Turbinen, 
so muß sich der Druck in der Rohrleitung zuerst wieder um den 
ganzen Gefällsverlust erhöhen, bis die Steuerung des Ventiles ihre 
Wirksamkeit beginnen kann. Es ist daher von diesen Vorrichtungen 
nur ein Ausgleich der größeren Druckschwankungen zu erwarten, wie 
sie bei großen Belastungsverminderungen eintreten; bei Erhöhung der 
Belastung haben sie überhaupt keinen Einfluß auf den Druck in der 
Leitung. 
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Ausgeführt wnrden gesteuerte Sicherheitsventile z. ,B. tod KiTa, 
Monneret (Zeitschrift d. V. i. Ing., Jahrg. 1901 S. 1095), Voith, siehe 
Taf. 29 Fig. 1 und 3, Ganz & Comp, und anderen. 

Die oben angeführten Nachteile der nicht gesteuerten und der ge- 
steuerten Sicherheitsventile können nun fast yollständig umgangen werden 
durch die Druckregulierungen im engern Sinn, die sämtlich von 
einem Punkt der Rückführung oder der Leitradregulienmg bewegt werden. 
Fig. 243 zeigt die einfachste Form einer solchen Vorrichtung. Der Hebel 
ä steht zwangläufig in Verbindung mit dem Hegulierorgan der Turbine 
und bewegt sich nach aufwärts, wenn das letztere die Turbine abschließt. 
Sein Endpunkt trägt die Stange eines Kataraktkolbens, 
der durch eine kleine Klappe oder ein Ventil eine 
größere Öffnung freimacht, wenn er sich im Brems- 
zjhnder abwärts bewegt, und sie bis auf einen kleinen 
Querschnitt wieder schließt, wenn der Hebel in die 
Höhe geht. Der Bremszylinder ist mit Gewichten 
belastet und Öffnet bei seiner Aafwärtsbewegung ein 
Absperrorgan , dnrch welches von der Rohrleitung 
"Wasser ins Freie austreten kann. Wird die Belastung 
der Turbine verkleinert und leitet der Begulator die 
Schluß he wegung ein, so bewegt sich der Hebel H nach 
aufwärts und nimmt mit einem kleinen Unterschied in 
der Geschwindigkeit die Flüssigkeitsbremse mit; diese 
öffnet das Äuslaßorgan und zwar hei richtiger Ab- 
messung so weit, daß ungefähr die durch das Schließen 
des Leitapparats von der Turbine abgesperrte Wasser- 
menge durch diesen Freilauf abgeführt wird. Eine 
Veränderung des Druckes in der Rohrleitung findet 
dann nicht oder nur in geringem Maße statt. Ist die 
Schlußbewegung zu Ende oder hat ihre Geschwindig- 
keit einen bestimmten Wert unterschritten, so sinkt 
die Bremse unter ihrer Belastung wieder zurück und 
schließt den Freilauf wieder ah. Die Geschwindigkeit, pj», 243, 

mit der dies geschieht, kann durch Einstellen der 
Bremsöffnung beliebig reguliert werden und damit auch die kleine Druck- 
erhöhung, die dabei eintritt. 

Die Druckregulierungen in dieser einfachsten Form haben den 
Nachteil, daß ihre Wirksamkeit stark von der Rückwirkung des Abschluß- 
oFganes und insbesondere von der Reinheit des Triebwassers abhängig 
ist. Führt letzteres viel Schlamm und Kalk, so kann die Kraft zur 
Bewegung des Freilaufoi^ans derart anwachsen, daß die Druckregulierung 
bei den kleineren Belastungsschwankungen ganz stehen bleibt und bei 
den großen viel zu wenig und zu spät öffnet. 

Um gerade in dieser Beziehung sicherer zu gehen, hat zuerst Escher, 
Wjfi & Co. und zwar schon in den 90 er Jahren in das Getriebe einen 
Servomotor eingefügt, der seinerseits durch eine Flüssigkeitsbremse 
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gesteuert wird. Wesentlich ist dabei, dafi wiederum bei der Schluß- 
bewegung jeder Stellung des Leitapparates eine und nur eine Stellung 
des Freilauforgans entspricht, abgesehen yon dem auch während der 
Bewegung stattfindenden Nachsinken der Ölbremse. Wird dieser Zu- 
sammenhang nicht streng aufrecht erhalten, so können konstante oder 
zunehmende Schwingungen in der Regulierung eintreten, die dann das 
G-egenteil von dem bewirken, was man erreichen will. 
Ausführungen siehe Seite 306 u. f. 
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In den vorigen Abschnitten wurde gezeigt, wie die Massenwirkungen 
im Pendel, im Reguliergetriebe und in der Rohrleitung, femer Reibung 
und Spiel im Pendelgestänge auf eine Vergrößerung der Regulier- 
schwingungen hinwirken. Um diese schädlichen Einflüsse wenigstens zum 
Teil aufzuheben , werden nun eine ganze Anzahl von Vorrichtungen zur 
Dämpfung der Schwingungen angewandt. 

a) Das Hemmwerk. 

Dieses wurde zuerst von Pfarr an den mechanischen Regulatoren 
Yon Voith in die Praxis eingeführt. Mit der Pendelmufife stehen zwei 
Reibungsteller in Verbindung, zwischen denen sich auf horizontaler Achse 
ein Reibungsrädchen befindet. Die Bewegung dieses letzteren wird von 
seiner Achse aus durch Kegelrädchen auf zwei Schraubenspindeln über- 
tragen, welche durch ihre Bewegung die Achse des Reibungsrades mit 
einer bestimmten Geschwindigkeit auf- und niederschrauben, nach der 
sich die unrunde Scheibe, welche mit den Reibungstellem in Verbindung 
steht, richten muß. Dadurch können die Massenwirkungen des Pendels 
und zum Teil auch die des Getriebes fast vollständig ausgeschaltet werden. 

Eine kleine Verschiebung des Reibungsrädchens in axialer Richtung 
ändert auch die Geschwindigkeit der unrunden Scheibe gegenüber den 
Schlagrollen (siehe Fig. 257). 

Der gleiche Zweck wird annähernd auch erreicht, wenn man durch 
Anschläge am Schlagrollenträger verhindert, daß eine größere Relativ- 
verschiebung zwischen unrunder Scheibe und Schlagrollen eintritt, als zur 
Bewegung der letztem notwendig ist (Ausführung von Riva, Monneret & C. 
in Mailand). 

Das Hemmwerk ist nur mit Vorteil anwendbar bei Regulatoren mit 
konstanter Reguliergeschwindigkeit. Ist diese veränderlich, so wird es 
besser ersetzt durch das nachfolgende Detail. 

b) Die feste Ölbremse. 

Die Konstruktion derselben ist aus Fig. 243 ersichtlich. Als Füllung 
wird gewöhnlich gutes, reines Ol oder auch Glyzerin verwendet. Die 
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Kraft, mit der sich der Kolben einer Verschiebung gegenüber dem Zylinder 
widersetzt, kann ungefähr proportional der Relativgeschwindigkeit w der 
beiden angenommen werden 

K = atv. (97) 

Die Ölbremse setzt also dem Pendel zu Beginn seiner 
Bewegung nur einen kleinen Widerstand entgegen; immerhin 
ist dieser groß genug, um zuerst eine kleine Verspätung im 
Einrücken und nachher eine kleinere Beguliergeschwindigkeit 
zu bewirken. Dadurch wird zumeist der gröfite Geschwindig- 
keitsausschlag erhöht; die Bremse ist daher so locker als 
irgend möglich zu halten oder in den Fällen, wo sie nicht 
absolut notwendig ist, überhaupt wegzulassen. Das letztere 
ist auch in günstigen Fällen möglich, weil die Eeibungen im 
Pendel, insbesondere wenn dieses beschleunigt wird, zum Teil 
eine ähnliche Wirkung haben. Um die Ölbremse regulieren 
zu können, sollen die Durchgangsöffnungen stets nachgestellt 
werden können. 

Bezüglich des Angriffspunktes der Bremse ist noch zu 
beachten, daß sich ihre Kraft und also auch die Bewegungs- 
richtnng des Kolbens nicht umkehren darf, wenn die Bück- 
fährung zu wirken beginnt; sie soll also beispielsweise in 
Fig. 245 nicht bei B' sondern bei B angreifen, oder aber, 
wie es Escher, Wyß & Co. ausführt, direkt an der Pendelmuffe. 




Fig. 244. 
Ölbremse. 



c) Die bewegliche Ölbremse. 

Diese wirkt deshalb wesentlich 
günstiger, als die feste, weil ihre Wir- 
kung, solange die Begulierung sich nicht 
bewegt, nur eine ganz leichte sein kann, 
die das Pendel an dem raschen Einrücken 
kaum hindert; sie wird aber bei Eintritt 
der Regulierbewegung dadurch wesentlich 
verstärkt, daß der mit der Rückführung 
verbundene Zylinder eine derjenigen des 
Kolbens entgegengesetzte Bewegung an- 
nimmt (siehe Fig. 246). Dadurch wird 
die Pendelmuffe ebenfalls zum Teil mit- 
genommen und rückt den Regulator früher 

aus. Im Regulierdiagramm trennt sich die Muffen- von der Geschwindigkeits- 
kurve; die erstere schneidet die Rückführungslinie rascher als die zweite. 

Die Ölbremse wird am besten so bemessen, daß der Regulator bei 
einer mittleren Belastungsänderung in dem Moment abstellt, wenn am 
Leitrad die der neuen Belastung entsprechende Öffnung eingestellt ist 
und im Regulierdiagramm die Rückführungslinie die Q-linie schneidet. 




Fig. 245. 



T b o m a n n , Wasserturbinen. 
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Die Kraft, die dazu auf die Pendelmuffe ausgeübt werden muß, ist, 
wenn (Oi die G-leichgewichtsgeschwindigkeit für die neue Belastung Q, 
o){ die Geschwindigkeit im Moment des Ausrückens bedeutet 



W=ä 



(ü{ 



6>i 



6> 



.-E. 



Die Druckdifferenz auf beiden Kolbenseiten der Bremse wird im 
Maximum zu etwa 0,3 bis 0,5 kg/cm' angenommen. Daraus ergibt sich 
der Durchmesser; der Hub ist gleich der Summe der auf die Stelle der 
Ölbremse reduzierten Wege des Pendels und der Rückführung. 

Anstatt die ganze Ölbremse zu bewegen, kann auch der untere 
Kaum des Zylinders mit einem zweiten Ölraum verbunden werden, in 
welchen ein von der Rückführung entsprechend bewegter Kolben ein- 
taucht (Fig. 247, Ausführung siehe Taf, 15 Fig. 3). 



! 





Fig. 246. 



-E^ 



Fig. 247. 




^äckfOhrun^ 



d) Die bewegliche Ölbremse mit Feder. 

Die im vorigen Abschnitt erläuterte bewegliche Ölbremse übt auf 
das Pendel schon im ersten Moment ihrer Wirksamkeit eine Kraft aus, 
die sich annähernd proportional der Reguliergeschwindigkeit einstellt; ist 
diese abhängig von der Belastungsänderung (hydraulische Regulatoren), so 
wirkt auch die getroffene Anordnung durchaus vorteilhaft. Ist die Regulier- 
geschwindigkeit dagegen konstant, wie bei den gewöhnlichen mechanischen 
Regulatoren, so wird bei kleinen Belastungsänderungen das Pendel zu 
rasch zurückgezogen, stellt zu früh ab und es werden dann weitere Regulier- 
spiele erforderlich, was weder für den Regulator noch für die Turbine 
wünschenswert ist. Für diesen Fall erweist es sich daher günstiger, 
zwischen Rückführung und Pendelhebel aufier der Bremse noch eine 
Feder einzuschalten, sodaß eine Anordnung nach Fig. 248 entsteht. Bei 
dieser beginnt die Kraftwirkung auf das Pendel mit dem Wert Null, und es 
wird daher nicht im nächsten Moment schon wieder abgestellt. Die Kraft 
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am Regulierhebel wird wie folgt erhalten. Es sei c die Geschwindigkeit, 
mit der sich der Punkt der Rückführung bewegt, w die Relativgeschwindig- 
keit zwischen Kolben und Bremszylinder, F die von der Feder auf den 
Regulierhebel übertragene Kraft, b die Federkonstante und a die Kon- 
stante der Ölbremse (siehe Gleichung 97); dann müssen die Beziehungen 
gelten 



und 



dF=b.dl 
F = a -tv . 
Femer ist 

dl = {—c-\-w)dt 
dF=b{'-C'\-w)dt 

= i{^c+-^)dt 
In fc . f c J = . < 



*(*'-'f)=« 



--»-t 



t 




Fig. 248. 
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Die Konstante Iz bestimmt 

sich aus ^ ^ _, _ 
^ = F=Fo 

und daraus 

jp = ac — c~"V^(ac--Fo). (98) 

Ist die Regulierung vor Be- 
ginn des Spieles in Ruhe, so ist 
auch F, = 

und daher für diesen Fall 

F=ac[l-e-^'), (98a) 

Die Federkraftkurve hat die in Fig. 249 eingezeichnete Form. 

Kommt die Regulierung zur Ruhe, so gleicht sich die Federspannung 
nach und nach aus, und zwar nach obiger Gleichung, wenn darin 
c gleich Null gesetzt wird, also nach der Beziehung 

F=F,^e-^^ . 

Die Berechnung der Feder kann wieder in der Weise erfolgen, daß 
man sich ähnlich wie bei einfachen beweglichen Ölbremsen die Bedingung 
stellt, es soll bei einer mittleren Belastungsänderung der Regulator aus- 
rücken, wenn die Turbine auf das richtige Q eingestellt ist. Man sucht 




Fig. 249. 
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sich dann wiederum die Kraft am Pendel, die zur Einstellung des Steuer- 
organs in die neutrale Lage notwendig ist und wählt die größte Feder- 
kraft a'C etwa IVt bis 2 mal so groß; c ist hierin bestimmt durch 
das Übersetzungsverhältnis von der Pendelmuffe bis zur Ölbremse. Aus 

der Gleichung a , nc 

6 = ^ In 



ac—F 



kann dann die Federkonstante berechnet werden; für t und F sind dabei 
die Werte entsprechend der oben angegebenen mittleren Belastungsänderung 
einzuführen. 



E. Die nachgiebige Rückführung. 

Aus den früheren Abschnitten geht hervor, daß mit der Ver- 
größerung des Ungleichförmigkeitsgrades ö eine rasche und ausgiebige 
Dämpfung der Schwingungen, anderseits aber auch eine Vergrößerung 
der bleibenden Geschwindigkeitsänderungen verbunden ist. Die nach- 
folgenden Konstruktionen verfolgen nun den Zweck, den Vorteil eines 
vergrößerten d zu benützen, gleichzeitig aber die bei der gewöhnlichen 
Rückführung dabei auftretenden Nachteile auszuschalten. 



1. Die Rückführung auf konstante Umdrehungszahl. 

Fig. 250 und 251 zeigen das Schema einer Ausfuhrung von Escher, 
Wyß & Co. im Elektrizitätswerk an der Sihl. Die Rückfuhrungsstange 
trägt Gewinde, auf dem als Mutter eine Hülse beweglich angeordnet ist» 
welche an ihrem oberen Ende den Angriffspunkt des Regulatorhebels, 
an ihrem untern Ende eine Reibungsscheibe a trägt. Diese bewegt sich 
demnach axial mit der Rückführungsstange und läuft, sobald sie ein 
wenig aus ihrer Mittellage herauskommt, mit gelindem Druck gegen eine 
konstant umlaufende Scheibe 6 auf der horizontalen Welle an. Tritt 
beispielsweise eine Belastungsy erminder ung ein, so bewegt sich die Rück- 
führungsstange , nachdem das Pendel eingerückt hat, nach oben, die 
Reibungsscheibe a berührt ft auf einem von Null verschiedenen Radius, 
wird daher mitgenommen, und zwar bei der in der Figur angegebenen 
Drehrichtung der Scheibe h von oben gesehen nach rechts ; ist das Gewinde 
rechtsgängig, so bewegt sich a nach unten, und es wird demnach die Turbine 
so verstellt, daß das Pendel und damit auch die Reibungsscheibe nach 
einiger Zeit ihre frühere Lage wieder einnehmen; es tritt also erst Be- 
harrungszustand ein, wenn die frühere Geschwindigkeit wieder erreicht ist. 
Eine bleibende Änderung der Umdrehungszahl ist nicht vorhanden, und 
es kann daher das Pendel beliebig stabil gemacht werden (mit 8 bis 12^0 
und mehr Ungleichförmigkeit zwischen den normalen Hubbegrenzungen). 

Neuerdings ist den für viele Fälle ja unleugbar vorhandenen Vor- 
teilen dieser Regulierung auf konstante Umdrehungszahl von verschiedenen 
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Seiten eine besonders große Bedeutung beigelegt worden. In der Praxis 
hat jedoch eine kleine Ungleichförmigkeit, insbesondere wenn es sich um 
größere Werke mit mehreren Gruppen handelt, nichts zu bedeuten. 
Diese letzteren sind gewöhnlich halb bis voll belastet; nimmt die Gesamt- 
belastung zu, so wird eine neue Gruppe zugeschaltet und umgekehrt, 
wenn die Belastung des Werkes sinkt, sodaß nur selten eine größere, 

bleibende GeschwindigkeitsdiflFerenz auftritt als etwa — - bis -r-. Anderseits 

ist bei der Regulierung auf konstante Geschwindigkeit immer die Mög- 
lichkeit Torhanden , daß bei parallel geschalteten Wechselstromgruppen 

die Belastungsverteilung zwischen diesen 
sich nach und nach ändert. Es braucht 
dazu nur der Regulator der einen Gruppe 
in der neutralen Lage des Pendels ein 
klein wenig langsamer zu laufen, als 
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Fig. 250. 
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Fig. 261. 



derjenige der mit ihr parallel geschalteten; dann wird der erstere immer 
zuerst zu regulieren beginnen, wenn die Belastung kleiner, der andere 
zuerst, wenn sie größer wird. 



2. Die RnckführnDg von Thnry. 

(Auf Turbinenregulatoren zuerst angewandt von Riet er.) 

Fig. 252 zeigt das Schema dieser Regulierung. Das Steuerorgan 
kann nur bei einer Pendelstellung ausrücken, ähnlich wie beim Regulator 
ohne Rückführung. Um nun aber die sonst damit verbundenen Nach- 
teile auszuschalten, wird das Pendel durch eine Kombination von Ölbremse 
ond Feder vorzeitig in seine Mittelstellung zurückgezogen; das Pendel 
selbst wird durch Anschläge verhindert, sich weiter aus seiner Mittellage 
zu entfernen, als gerade notwendig ist, um das Steuerorgan voll zu 
verstellen. Die Kraftkurve der Feder hat die gleiche Form, wie sie durch 
Gleichung (98a) gegeben ist, also 
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2. Die Bückftthrong von Thnry. 



wenn die Feder bei Beginn des Regulierspiels nicht gespannt ist, beziehungs- 
weise nach Gleichung (98) 

F—aC'-e a*(ac — -Fo); 

wenn sie mit der E[raft F^ ge- 
spannt ist. 

Die Berechnung der Feder 
wird auch hier auf Grund der 
Bedingung durchgeführt, daß 
bei einer mittleren Belastungs- 
änderung der Regulator dann 
ausrücken soll, wenn die Tur- 
bine auf das richtige Q ein- 
gestellt ist. 

In dem Regulierdiagramm 
Fig. 253 wird das Pendel in 
seine Mittelstellung zurück- 
geführt, wenn bei einer Be- 
lastungsänderung von 20 *^/ö die 
Turbine der neuen Belastung 
entsprechend eingestellt ist. 

Große Verbreitung hat 
diese Rückführung allerdings 
nicht zu erlangen vermocht. 




Fig. 262. 
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3. Die doppelte Rückführung. 

Wie aus Fig. 254 ersichtlich, wird hier der Angriffspunkt A der 
Rückführung am Pendelhebel mit zweierlei Geschwindigkeiten bewegt. 
Der Rückführungshebel trägt nämlich an einem Endpunkt B eine Hülse, 
die durch Reibungsschluß die in ihrer Bohrung bewegliche Stange mit- 
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nimmt und damit auch die ßückfUbningsstange AC, bis eia Anschlag 
dieser letztem , die sich ihrem gröÖeren Hebelarm zufolge auch mit 
größerer Geschwindigkeit bewegt als die Rolle D 
des ßUckfiibrungehebels an dieser anschlägt. 
Solange die Anschläge nicht zur Wirksamkeit 
kommen, wird also mit rasch gebender ßUck- 
fiihmng und daher großer Stabilität reguliert, 
wodurch die letztere auf dem noch 
übrigbleibendenWegumso kleiner 
sein darf. Es ist demnach mit 
dieser doppelten KückfUhrung ähn- 
lich wie bei derjenigen auf kon< 
Staate Umdrehungszahl eine rasche 
Dämpfung der kleinen Schwing- 
ungen erreicht. Werden die An- 
schli^e federnd ausgeführt und die 
ReibungsbUlse durch eine zuerst 
kräftig anziehende Ölbremse ersetzt, 
so sind die Wirkungen der beiden 
Konstruktionen fast identisch. 

Die Firma Yoitb rüstet ihre Regulatoren neuerdings fast immer mit nach- 
giebiger Rückführung in der einen oder andern Form aus (Patente in mehreren 
Staaten). . 




Fig. 265 und 256. I 

Auch amerikanische Regulatoren zeigen oft ähnliche Anordnungen. 
Als Beispiel sei nar der in Fig. 255 und 206 scbematisch dargestellte 
St orgess -Regulator angeführt. ^ 

Die beiden Eolbenseiten der auf ihrer Unterlage verschiebbaren 
Ölbremse B werden durch einen kleinen Schieber S abwechselnd mit einer 
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gewundenen und somit gegen kleine Bewegungen ausreichend elastischen 
Druckölleitung und mit dem Auslauf verbunden. Im Beharrungszustand 
schließt der Schieber vollständig ab, sodaß sich Kolben und Zylinder 
der Ölbremse aus der Mittelstellung heraus vollständig gleich bewegen 
müssen. Bei einer Belastungsverkleinerung wird die Muflfe des Pendels P 
nach links verschoben und die Stange F des Regulierventils bei ruhender 
Bremse B nach rechts; der Flügelkolben dreht die Regulierwelle TT vom 
Pendel aus gesehen im Sinne des Uhrzeigers. Dadurch wird aber der 
Rückführungspunkt E nach links mitgenommen und, da durch den Schieber 
S die Kanäle des Bremszylinders vorerst noch abgesperrt sind, auch der 
letztere selbst. Der Hebel H schlägt daher ebenfalls nach links aus 
und führt dabei das Regulierventil in seine neutrale Stellung zurück. 
Da aber der Gelenkpunkt bei S auf einem größeren Hebelarm sitzt als 
derjenige bei £, so läuft der Schieber seinem Spiegel an der Bremse 
voraus, öffnet dadurch den rechtsseitigen Kanal gegen den Druckraum 
und die linke Kolbenseite der Bremse gegen den Ablauf. Es beginnt 
also schon kurz nach der neutralen Stellung eine Relativbewegung zwischen 
Kolben und Bremszylinder, die solange andauert, bis der letztere schließlich 
wieder in seiner Mittelstellung, die Geschwindigkeit wieder auf ihrer ur- 
sprünglichen Höhe angelangt ist. 



KonstroktiYe Ansflllinuig dep GtschwlndtgkeitsregilatonB. 

A. Mechanische Regrulatoren. 

1. Regulatoren mit Riemenwendegetriebe. 

In Fig. 257 und 258 ^ ist die früher von der Firma J. M. Voith 
ausgeführte Konstruktion dargestellt. Die von der Turbine oder Trans- 
mission angetriebene Welle a a trägt die Antriebscheibe des Riemen Wende- 
getriebes J, J7, III und die Zahnräder ki und k zum Antrieb der unrunden 
Scheibe beziehungsweise des Pendels. Das letztere verdreht den Regulier- 
hebel f um seinen Fixpunkt und verschiebt dabei die unrunde Scheibe r, 
seine Massenwirkungen werden zum großen Teil aufgehoben durch das 
Hemmwerk mit den Reibscheiben h und dem Reibungsrädchen t;, dessen 
Achse der Höhe nach durch das Kegelrad k^ und zwei bei u angebrachte 
als Muttern ausgebildete Stirnrädchen verschoben wird, r ist die eine 
Schlagrolle im Schnitt ; ihr Träger l verschiebt sich bei Bewegung seiner 
Spindel n, wenn diese von der Regulierwelle hb durch Kegelrad A, und 
Stirnräderpaar js angetrieben wird. Auf der Regulierwelle ist die Scheibe I 
fest aufgekeilt, II ist lose darauf befestigt, III ebenso, jedoch steht diese 
in Verbindung mit dem Kegelrad A;* des Kehrgetriebes. Vergrößert sich 
beispielsweise die Geschwindigkeit, so sucht sich das Pendel zu heben, 

* Aus Budau „Die Geschwindigkeitsregulierung der Turbinen**, Wien 1906. 
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stellt zuerst das Hemmwerk so weit nach, bis die eine der SchlagroUen 
Ton der unrundeD Scheibe getroffeu, abgelenkt und damit der Riemen 
auf die Scheibe / verschoben wird. Dadurch bewegt sich die Regulier- 
welle so, daß sich die Turbine schließt, und gleichzeitig senkt sich der 




Fig. 257 nnd 258. 

Schtagrollenträger, bis er die voraneilende unrunde Scheibe wieder ein- 
geliolt hat und dadurch abstellt. 

Ahnlich wie die Voithschen sind auch die übrigen Regulatoren mit 
Riemenwendege triebe ausgeführt; sie unterscheiden sich wohl durch 
Terschiedene Ausbildung einzelner Detaile und mehr oder weniger 
kompendiösen Aufliau; alle verlangen aber hauptsächlich für größere 
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ßegulierarbeiten eine große Aazabl UmdrehungeD der Kegulierwelle ; 
dadurch werden insbesondere bei modernen Francisturbinen groöe Über- 
setzungen mittelst Schrauben oder bestenfalls Schnecken notwendig, die 
für das ganze Getriebe Wirkungsgrade von höchstens 10 bis 30 **/a ergeben, 
was natürlich eine grofie Steigerung der Regulatorarbeit gegenüber der 
nützlichen Kegulierarbeit bedeutet. Dies bedingt wiederum hohe Ge- 
schwindigkeiten der Regulierwellen und damit große Massenwirkungen 
im Getriebe-, die Schlußzeit darf daher nicht kleiner als 10 Sekunden 
gewählt werden ; sicherer ist es immer, 15 bis 20 " anznoebmen. 



Die üngleichformigkeit soll auf 6 bis 8 "/o gehalten werden. Damit 
die Scblagrollen sich nicht zu rasch abnützen, dürfen sie pro Minute nicht 
mehr als 60 bis 100 Umdrehungen machen. 

Fig. 259 zeigt den mechanischen Regulator von Rieter ^, bei dem zum 
erstenmal das Rückfiihrungsprinzip von Thury bei Turbinenregulatoren 
zur Anwendung gelangte. 

2. Klinken regalatoren. 

Als Beispiel ist auf Taf. 39 der Regulator von Piccard, 
Pictet & Cie. dargestellt und in Fig. 2tJ0 das Schaltwerk in schematischer 
Anordnung. Die Regulierung wird hier durch Ausschwingen des Hebels R 

' Nach einem von Präsil in der Schweiz. Bauzeit 1896 gegebenen Schema. 
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bewirkt, der sich um die Achse dreht; mit ihm in Verbindung steht 
ein Zahnkranz ZZ^ der von den Klinken K und Ki angetrieben wird; 
diese letzteren sitzen auf einem um (y drehbaren Joch, das von dem 
Exzenter E in rasche Schwingungen versetzt wird. Der Kreis, den die 
Elinkenspitzen beschreiben, schneidet dabei den Teilkreis des Zahnkranzes 
in einem Punkt unmittelbar vor der Endlage der Klinke. Die Klinken 
werden durch Federn F, Fi konstant in der Richtung des Zahnkranzes zu 
bewegen gesucht, jedoch in einer bestimmten Lage festgehalten durch 




Fig. 260. 
Schema des Elinkenregulators von Piccard, Pictet & Cie. 



Anschlaghebel (r, Gi, solange der Regulator keine Kegulierbewegung 
einleitet. Zwischen den Anschlagstiften von G und Gi befindet sich das 
Ende eines Winkelhebels, welcher sich einerseits um den Angriffspunkt D 
der Rückführung, anderseits um den Endpunkt C des Pendelhebels dtehen 
kann. Steigt zufolge vergrößerter Geschwindigkeit beispielsweise die 
Pendelmuffe Äj so dreht sich CDH um D, H schlägt nach links aus 
und löst beim nächsten Ausschwingen des Klinkenjoches nach rechts die 
Klinke K aus, welche dann ihrerseits bei dem darauffolgenden Ausschlag 
des Joches nach links den Zahnkranz mitnimmt und die Turbine schließt. 
In dem früher erwähnten Schnittpunkt der Klinkenbahn mit dem Zahnkranz 
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schnappt der Hebel G wieder ein und hebt die Klinke beim Rückgang 
von den Zähnen ab ; H wird dadurch in seine Mittelstellung zurückgeführt, 
daß sich D durch das Exzenter L der Schieberstellung entsprechend 
nachstellt. 

Das Pendel ist bei dieser Konstruktion fast vollständig frei von 
jeder zusätzlichen Reibung^ der Regulator also sehr empfindlich; Massen- 
wirkungen sind kaum vorhanden, dagegen ist die Regulierarbeit des 
Getriebes im Hinblick auf den verhältnismäßig kleinen Weg der Klinken 
und ihre notwendig leichte Bauart sehr beschränkt, und der Regulator 
taugt deshalb nur für leichtgehende Regulierungen. Die Schlußzeit wird 
kaum unter 6 bis 10 Sekunden gewählt werden dürfen. 

Um den Regulator für größere Regulier arbeiten geeignet zu machen, 
benützt Piccard den vorbeschriebenen Mechanismus als Vorsteuerung, 
zum Einschalten der Kupplung eines Wendegetriebes und gelangt so zu 
einer Konstruktion nach Taf. 39 Fig.^ 1 bis 5, bei der jedoch, ähnlich 
wie beim Riemenwendegetriebe, raschlaufende Regulierwellen mit ihren 
Massen Wirkungen nicht zu vermeiden sind. 

Ein weiterer Klinkenregulator von Schaad ist in der Schweiz. Bau- 
zeitung 1896 beschrieben. 



3. Mechanische Regulatoren mit veränderlicher Regaliergeschwindigkeit 

Bei den bis jetzt behandelten mechanischen Regulatoren macht sich 
entweder die Massenwirkung im Getriebe stark bemerkbar, oder die 
Reguliergeschwindigkeit muß, wie beim einfachen Klinkenregulator, aus 
konstruktiven Gründen klein gehalten werden. Die Reguliergeschwindig- 
keit ist unabhängig von der Belastungsänderung. Es machte sich daher 
schon immer das Bestreben geltend, mechanische Regulatoren mit ver- 
änderlicher Geschwindigkeit zu finden. Am vollkommensten ist dies wohl 
gelungen bei dem in der Zeitschrift d. V. d. Ing. 1903 beschriebenen 
Regulator von Schmitthenner. 

Ähnlich in seinen Leistungen ist auch der von der Maschinenfabrik 
Germania in Chemnitz und der Maschinenfabrik Geislingen in Geis- 
lingen gebaute Bremsenregulator.* 



B. Hydraulische Regrulatoren. 

1. Allgemeiner Aufbau der hydraulischen Regulatoren. 

Wenn es auch, wie im vorigen Abschnitt angedeutet, gelungen 
ist, mechanische Regulatoren mit veränderlicher Schlußgeschwindigkeit, 
geringen Massenwirkungen im Getriebe und verhältnismäßig kleiner Schluß- 

* Aus Präsil, Schweiz. Bauzeitung 1901. 

' Beschrieben von Bachert in der Zeitschrift d. V. d. Ing. 1904. 
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zeit zn konstruieren, so TermÖ^ea sie doch selten allen an einen modernen 
Tnrbiuenregulator zn Btellenden Ansprüchen gleichzeitig zu genügen. 
Entireder versagen sie bei schweren Regulierungen oder sie sind zu 
unempfindlich und verlangen für viele Fälle immer noch zu große Änlaufs- 
zeit der Maschine. So ist es erklärlich, daß man schon früh nach 
Besserem suchte nnd dabei das Tielversprechende Prinzip eines hydrau- 
lischen Getriebes ausbaute. Die ersten Anfänge dazu reichen schon sehr 
veit ins vorige Jahrhundert zurück; allein erst im Jahr 1885 kam der 
erste hydraulische Regulator mit Bückfühning in Betrieb und zwar gebaut 
TOD Piccard, Pictet & Cie. Von da an sorgten insbesondere die Firmen 
Escher, Wyä & Co., Ganz & Comp, und später A. Riva, Monneret & C. 
für eine weitere Vervollkommnung. Seit Anfang dieses Jahrhunderts wird 
er von allen bedeutenden Finnen mit Vorliebe ausgeführt. 

I I 




Fig. 261. Fig. 262. 

Ihrer Bauart nach kann man hei den hydralischen Regulatoren ein- 
fach nnd doppelt wirkende und solche mit hydraulischer Kupplung unter- 
scheiden, dem Betriebsmittel nach solche mit natürlichem und solche mit 
liünstiichem Druck; die letzteren bedürfen dann zu dessen Erzeugung einer 
besonderen Pumpe. In Fig. 261 und 262 ist das Hauptdetail, der Servo- 
motorzylioder eines einfach wirkenden hydraulischen Regulators, 
dargestellt. In einem Dtfferentialzylinder bewegt sich ein an der Regu- 
lierung angreifender Kolben, dessen kleinere Fläche unter konstantem 
Druck steht, während der auf die größere Fläche wirkende verändert 
werden kann. 

Das letztere geschieht durch das Steuerventil oder Reguherventil, 
das durch einen einfachen Regulierstift, einen kleinen Kolbenschieber oder 
einen vorgesteuerten Schwebekolben den Druck auf der einen Kolben- 
Beite reguliert. 

Selbstredend müssen die drei Teile, Pendel, Ventil und Regulierung, 
durch ein Gestänge verbunden werden, welches irgend eine der früher 
beschriebenen Rückführungen enthält. Außer diesen Hauptbestand- 
feilen kommen dann je nach Umständen noch Vorrichtungen zum Dämpfen 
der Schwingungen, zur Veränderung der Umdrehungszahl hinzu; auch wird 
oft noch eine besondere Handregulierung voi^esehen. 
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Bei der Untersuchung des Reguliervorgaages wurde eine konstante 
Reguliergeschwindigkeit vorausgesetzt, was für die hydraulischen Regu- 
latoren allerdings nicht mehr genau zntrifFt. Da aber eine rechnerische 
Untersuefaung ihrer Wirkungsweise doch immer von vereinfachenden 
Annahmen auszugehen bat, also auch keine ganz zutreffenden Ergebnisse 
zu liefern vermag, trotzdem die nötigen mathematischen Entwicklungen 
sehr bald verwickelt werden, so soll hier nicht weiter darauf eingegangen 
werden, und zwar um so weniger, als die neuesten hydraulischen Regu* 
latoren sich denen mit konstanter Schluflgeschwindigkeit wieder mehr 
nähern, indem sie bei den in Betracht kommenden kleinen Scbliifizeit«n 
fast immer ruckweise regulieren. Den Grund dafür bildet die verschiedene 
Größe des Reibungswiderstandes, der während der Bewegung erheblich 
kleiner ist als beim Übergang von der Ruhe zur Bewegung. 

Analytische Untersuchung des Regulier vor ganges bei hydraulischen 
Regulatoren siehe Stodola, „Über die Regulierung von Turbinen", 
Schweiz. Bauzeitung 1893/94; Bauersfeld, „Über die automatische 
Regulierung von Turbinen" (Berlin, J. Springer). 



2. Berechnung nnd Konstruktion des ReguUersylinders. 

Einfach wirkende Zylinder werden mit Vorliebe angewandt, 
wenn das Dmckwasser der Turbinenzuleitung entnommen wird, was 
, insbesondere fast bei sämt- 

lichen Löffel- und Pelton- 
Turbinen zutrifft. Das Regu- 
lierventil hat hier bloß den 
Druck äines Raumes zu 
~ verändern und weist dem- 
entsprechend nur eine bis 
zwei Steuerkanten auf, 

Fig. 263 zeigt das Schema 
eines doppelt wirkenden 
Fig. 268. Regulierzylinders^der Druck 

wird hier auf beiden Kolben- 
seiten geändert. Das Tentil steuert mit zwei bis vier Kanten. Er bietet 
gegenüber dem einfach wirkenden besonders dann Vorteile, wenn er mit 
Flüssigkeit unter künstlichem Druck betrieben wird, sowie auch, wenn es 
sich um große Regulierarbeiten handelt. 

Ist der Regulator für einen bestimmten Fall zu konstruieren, so ist 
immer die Regulierarbeit Ar bekannt, d. b. das Produkt aus der Regulier- 
kraft und ihrem Weg, wenn die eratere konstant ist, oder das Produkt 
aus der größten Regulierkraft und dem Weg ihres Angriffspunktes an 
der Regulierung. Ferner gilt allgemein die Bedingung, das Verhältnis 
der Abmessungen des Regulators so zu wählen, daß dieser möglichst 
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billig, aber doch volbtändig betriebssicher ausfällt und die Schlufizeit beim 
gröfiten Ausschlag des Ventils ein Minimum wird. Es ist also zmiäcbfit 
das günstigste Verhältnis zwischen Ventil- und Zylinderabmessnngen zu 
untersuchen. 

Hebt sich das Ventil um seinen maximalen Ausschlag, so strömt 
das Wasser, ungeföhr wie in Fig. 241 und 364 gezeichnet, zwischen den 
steuernden Kanten durch. Der ihm dabei erteilten 
Geschwindigkeit entspricht ein Druckabfall, der hei der 
ungünstigen WasHerführung des Ventiles natürlich nur 
als Verlust in Eechnung gezogen werden kann; weitere 
Widerstände treten auf in den ringförmigen Auslaufen 
des Ventils, in seinem Zu- und Ablaufrohr, sodaß die 
Druckdifferenz auf beiden Kolbenseiten nicht mehr gleich 
dem ganzen zur Verfügung stehenden Druck p^ ist, 
sondern um c» 

kleiner, worin i, eine Eonstante des Ventiles, c die 1 

Geschwindigkeit senkrecht zum Oönungsquerschnitt f y'\%. 264. 

des Ventiles bedeutet , also beispielsweise bei Kolben- 
Schiebern die radiale Komponente der ganzen Durchströmgeschwindigkeit. 
Es ist nun zu untersuchen, für welches Zylindervolumen bei gegebener 
Kegulierarbeit Ar, bekanntem verfügbarem Druck p^ und gewähltem /* die 
Scblußzett ein Minimum wird. Ist V das Zylindervolumen, p die Druck- 
differenz zwischen beiden Kolbenseiten, T) der Zylinderdurchmesser und Ä der 
Kolbenhub, so wird 

~.I^.p.-h = y-p = A, 
und femer ^ 



= y. 




Soll DOD Ta für ein bestimmtes V ein Minimmu werden, so muß die 
Ableitung von T, nach V verscbvinden, also 

„,iT._y.i, 1 r (F.y. -^,)3.F' -l".f. 1_ 

■'^•Ti---2i--F[ irrj.'z.-Ary ]-"■ 

Die Gleicbung ist erfüllt, wenn 

y = 4-p.. (99) 
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Es würde darnach die Schlufizeit bei einem bestimmt gewähltea 
Ventil ein Minimum, wenn der Regulierzylinder so bemessen wird, daß f 
des verfügbaren Druckes zur Bewegung der Regulierung genügen, während 
J im Ventil und den Zuleitungen verloren geht. Gewöhnlich wird man 
jedoch dieses Verhältnis nicht einhalten, und zwar aus folgenden Gründen. 
Der Wert Ar entspricht der zumeist vorhandenen größten Regulierkraft; 
diese kann sich aber durch Verschlammen der Turbine, Zusammenrosten 
einzelner Teile usw. wesentlich vergrößern, sodaß eine Reserve von nur 
\ der gewöhnlichen Kraft (bei stillstehendem Kolben) für den Betrieb 
zu unsicher erscheint. Man berechnet daher die Zylinderdimensionen 
gewöhnlich unter Annahme einer Druckdifferenz p zwischen den beiden 
IColbenseiten von \ bis \ po, sodaß also für den doppelt wirkenden Zylinder 
gilt _ ^bis 3 . Ar 



Po 



(100) 



Hierbei wird das Verhältnis von D und h je nach Umständen gewählt; 
im allgemeinen sind für die Konstruktion am bequemsten Werte von 

Ä= 1 bis 1,2 D. 

Die Vergrößerung von V über seinen bezüglich Schlußzeit günstigsten 
Wert hinaus hat übrigens auch noch den wenn auch nicht sehr großen 
Vorteil, daß die Reguliergeschwindigkeit eher dem Ventilhub proportional 
wird; je mehr man sich nämlich dem günstigsten Werte nähert, desto 
eher erfolgt die Regulierung unregelmäßig, d. h. ruckweise. 

Beim einfach wirkenden Zylinder wird das Verhältnis der beiden 
Flächen so gewählt, daß nach beiden Bewegungsrichtungen dieselbe 
größte bewegende Kraft resultiert. Erfordert also die Regulierung nach 
beiden Seiten hin die gleiche Kraft, so wird, da auf der Seite mit ver- 
änderlichem Druck die Grenzen des letzteren und po sind, die größere 
Fläche doppelt so groß gewählt, als die kleinere. Es hält dann auf der 

ersteren eine spezifische Pressung -^^- der konstanten Gegenkraft von der 

andern Seite das Gleichgewicht. Die Berechnung des größeren Zylinder- 
volumens erfolgt darnach gleich wie beim doppelt wirkenden Zylinder, 

wenn dort —^- statt p^ eingesetzt wird, sodaß für den einfach wirkenden 
Zylinder r= ^^«^'- = -J-i)' • Ä (100a) 

Vo ^ ^ ' 

wird. 

Übt die Regulierung eine konstante Kraft nach einer Seite aus, 
so wird die Kolbenfläche unter konstantem Druck entsprechend größer 
oder kleiner gemacht. Reicht, wie bei vielen Regulierungen der Pelton- 
turbinen, die Kraft der Regulierung mit Sicherheit zu ihrer Eigenbewegung 
aus, so wird ein einfacher Kolben angewandt, der wiederum nach beiden 
Seiten hin die gleiche Bewegungsmöglichkeit bietet. Wirkt von der 
Regulierung aus am Kolben die Kraft K (s. Fig. 205 und Taf. 35 Fig. 18), 
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so ist die größtmögliche am Kolben nach oben gerichtete Kraft (wenn 
der spezifische Druck über dem Kolbe^ gleich Null ist) 

die nach unten gerichtete (wenn p = p^ 

Sollen nun P, und P, gleich sein, so ergibt sich 

4 Po 



Wird die Druckflüssigkeit der Turbinenzuleitung e'htnommen, so 
mxSi der Zylinder, wenn er klein ist, aus Bronze hergestellt, sonst mit 
solcher ausgebüchst; wird der Druck künstlich in Pumpen erzeugt, so 
verwendet man zumeist Gußeisen, da dann die Druckflüssigkeit am 
besten Öl, seltener eine Mischung von Glyzerin und Wasser ist. 

Wie aus Früherem hervorgeht, kann auf den Kolben, wenn sich 
dieser in Ruhe befindet, das zwei- bis dreifache der Regulierkraft ein- 
wirken. Damit nicht das ganze Gestänge und die Regulierorgane der 
Turbine in den Endstellungen entsprechend diesem Übermaß beansprucht 
werden, bringt man gewöhnlich im Zylinder Anschläge an, welche die 
Endlagen des Kolbens bestimmen. Es liegt aber auch dann noch die 
Möglichkeit vor, daß der Zylinder in seiner Achsenrichtung die größt- 
mögliche Kolbenkraft aufzunehmen hat. Dementsprechend ist auch seine 
Befestigung auf der Unterlage zu gestalten; er ist gegen Verschiebung 
außer durch die mit Bezug auf das Kippmoment hinreichend stark zu 
wählenden Schrauben durch Keile oder Paßstifte zu sichern. 

Das Moment der Schubkraft P 

sucht man an und für sich durch möglichst kleines l (siehe Fig. 261) 
in engen Grenzen zu halten. 

Als Material für den Kolben wird, im Falle Leitungswasser zur 
Anwendung kommt, ebenfalls gerne Bronze gewählt. Als Dichtung 
bewährt sich am besten eine solche mit guten Ledermanschetten; seltener 
werden Kolben und Zylinder ohne eine weitere Dichtung einfach gut 
zusammengearbeitet. Bei Ol als Druckflüssigkeit kommen vielfach Kolben- 
ringe zur Anwendung. Um eine besondere Geradführung zu ersparen, 
legt man den AngrifiFspunkt der Schubstange gern in den Kolben 
hinein; er kann dabei, auch wenn die Regulierkraft nach beiden Seiten 
gleich groß anzunehmen ist, doch doppeltwirkend ausgeführt werden, 
wenn nur die Möglichkeit besteht, den kleinen Kolben mit höchstens 
0,3 bis 0,4 der Zylinderbohrung ausführen zu können. Bei den einfach 
wirkenden DifiFerentialzylindem ergibt sich diese Anordnung ungezwungen 
von selbst. 

T h o m a n n , Wassertarbinen. 19 
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3. Berechnung und Konstruktion des RegalierventUs. 

Es soll zunächst der Zusammenhang zwischen den Abmessungen 
des Ventils, des Zylinders und der Schlußzeit untersucht werden, um 
dann daraus auf die Ventilgröße schließen zu können. 

Auf Seite 287 wurde die Regulierarbeit Ar berechnet zu 
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Der Unterschied zwischen p^ und p geht beim Durchfluß des Wassers 

durch das Ventil und die Eohrleitungen verloren, und es sei daher 

bezeichnet „ ^^ ;. „ 

Po—p = b -A 

Po ^ 



p 1-i 

Wird dies in die obige Gleichung eingesetzt, so folgt nach einiger 



Umformung 



(doppelt f = - A^ • V — ^^— ^ = * — %- ; (101) 

wirkend) Ji-^o^* ^ 2g^;(l-0 '^oPo'» 

hierin bedeutet also hi den Faktor, mit dem die Geschwindigkeitshöhe 






29 \ Tof I 2g 

multipliziert werden muß, um die gesamte im Ventil samt Zuleitungen 
verlorene Druckhöhe zu erhalten. Die größte Geschwindigkeit, mit der 
die Wasserteilchen zwischen den steuernden Kanten durchtreten, ist im 
allgemeinen nicht senkrecht zu f gerichtet, sondern ungefähr so, wie in 
Fig. 264 angedeutet, sodaß die größte Geschwindigkeit, deren Druckhöhe 
als verloren zu betrachten ist, etwa das 1,3 bis l,5fache der Geschwindigkeit 

-= — -j- erreicht, und zwar triflft dies zu sowohl für das aus dem Druck- 
^o'T 
räum des Ventils auf die Druckseite des Kolbens tretende Wasser, als 

auch für das aus dem Zylinder durch die zweite Steuerkante ins Freie 

strömende. Es geht daher verloren beim Durchtritt durch die Steuerkanten 



2 X (1,3 bis 1,5)' (^)^^ 
~ 3,5 bis 4,5 (-yj;^)'.^. 



Hierzu kommen nun noch die Verluste in den verhältnismäßig engen 
Ringräumen des Ventils sowie in den Zu- und Abflußleitungen. Bei der 
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größten Öffnung des Ventiles machen die Verluste in diesen beiden Teilen 
ebenfalls noch etwa 2,5 -^ 3,5 l—rfr—r) ir- aus. Jci stellt sich demnach auf 

A;, = 6 bis 8 . 

AVill man insbesondere bei nicht vollen Ventilöffnungen etwas genauer 
rechnen, so macht sich eine Trennung von h^ entsprechend dem Anteil 
der Widerstände in der eigentlichen Ventilöffnung und demjenigen in den 
Ringräumen, Zuleitungen usw. notwendig, weil sich bei verschiedenen 
Ventileüistellungen wohl die Durchflufifläche zwischen den Steuerkanten, 
nicht aber diejenige im Ventilgehäuse und den Leitungen ändert. Die 
Widerstände in den letztern werden dann am besten auf den größten 
Offnungsquerschnitt f^ des Ventils bezogen, sodaß hi die Form annimmt 

i's ist hier der Widerstandskoeffizient der Steueröffnung, hat also nach 

Früherem den Wert 3,5 bis 4,5, während k^ . ( y-j für volle Ventilöffnung 

den Wert 2,5 bis 3,5 hat. 1 — f bedeutet in der Gleichung für f das 
Verhältnis des zur Regulierung notwendigen Druckes zum verfügbaren. 
Als günstigste Größe dafür fand sich bei der Berechnung des Zylinders 
der Wert |; er wurde aber dort aus Betriebsrücksichten auf ^ bis J fest- 
gelegt, f (1 — f )' stellt sich also zweckmäßig auf 0,125 bis 0,075. Mit 
einem Wert von 6 bis 8 für ki wird daher Je in Gleichung (101) ungefähr 
50 bis 75 (Längen in Metern); hierbei ist vorausgesetzt, daß sich das Ventil 
nicht mehr als um J bis ^ seines Durchmessers hebe, und daß die Anschluß- 
leitungen an das Ventil mit mindestens ^ des Querschnittes der Ventil- 
bohrung ausgeführt seien. So würde sich beispielsweise mit dem Wert 75 für k 
für die Annahmen ^^ ^ j^q ^^j^g 

To = 2 Sekunden 

jp, = 10 Atm. = 10 . 10000 kg/m« 
ergeben ^^^ 

= 1,2 cm*. 

Ist der Hub des Ventiles ^q seines Durchmessers, so ergibt sich der 
letztere zu rund 20 mm. Der dazu gehörige Zylinder würde mit 

and etwa 150 mm Hub einen Durchmesser von etwa 160 mm erhalten. 

^ür ^,= 1000mkg 

To = 4 Sekunden 

Pq = 3 Atm. 
ergibt sich mit , ^^ 

_ 60-1000 _ 0029 

4- 30000 '* 

= 29 cm" ; 



f = 75 """ 3, = 0,00012 m« 

2- 100000'* 
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damit wird mit dem Hub gleich ^ des Durchmessers der letztere 95 mm; 
der zu dieser Regulierung gehörige Zylinder würde mit 

und Ä=1,2D, 

500 mm Hub und einen Durchmesser von etwa 415 mm erhalten. 

In gleicher Weise berechnet sich das Ventil zu einem einfach wirkenden 
Zylinder; nur kann hier ki mit der Hälfte des früher angegebenen Wertes 
eingesetzt werden und ebenso ist entsprechend seiner maximalen Änderung 

von der Gleichgewichtslage aus an Stelle von p^ die Größe -^ einzuführen, 
sodaß die Gleichung für f lautet 

(einfach wirkend) f = ^^ "^ . ^ 2gl(l-i)' ^^^^ *^ 

A^ = -— ii /^ 3 bis 4. 

Der Querschnitt der Zu- und Ableitungen ist mindestens gleich 
demjenigen der Bohrung des Yentilgehäuses zu wählen. Jedenfalls darf 
die Geschwindigkeit in ihnen auch bei ganz geöffnetem Ventil und kurzen 
Leitungen nicht größer als 3 bis 4 m/sek. werden. Die Länge der 
Rohrleitungen ist nach Möglichkeit zu beschränken, andernfalls sind 
die Querschnitte und in der Ventilberechnung das A, entsprechend zu 
vergrößern. 

Ist die Arbeitsflüssigkeit Wasser, so kommt auch für das Ventil als 
Material nur Bronze in Betracht. 

Ein Ventil allereinfachster Form zeigt der Regulator von Boßhard 
(Taf. 34 Fig. 5). Ein einfacher Regulierstift hat die Öffnung aus dem 
Regulierzylinder mehr oder weniger abzudrosseln ; hebt er sich, so sinkt 
der Druck im Regulierraum, die Turbine schließt und umgekehrt. In 
der Mittelstellung herrscht in der gedrosselten Öffnung etwa der halbe 
Gefällsdruck, der dann genügt, um den Regulierstift nach oben an den 
Finger der Rückführung zu drücken. Da hier nur der Abfluß vom regu- 
lierten Zylinderraum verändert werden kann und die Querschnitte des 
letzteren naturgemäß klein sein müssen, so ist auch die Schlußgeschwindig- 
keit des Regulators eine verhältnismäßig kleine. 

Etwas höhere Ansprüche erfüllt das in Fig. 265 bis 268 dargestellte 
einfache Ventil von Escher, Wyß & Co. Hier bewirkt ein kleiner im 
Beharrungszustand frei schwebender Kolben von 6 mm Durchmesser bei 
seinem Niedergang sowohl eine Verkleinerung des Zufluß- als auch eine 
Vergrößerung des Abflußquerschnittes des regulierten Zylinderraums. 
Das Umgekehrte tritt ein, wenn sich der Regulierstift hebt. Durch dieses 
Arbeiten mit zwei Steuerkanten wird die Regulierfähigkeit des Ventils 
bei sonst gleichen Abmessungen gegenüber dem vorigen um mehr als 
das Doppelte erhöht. Schließt der Regulierstift die Eintrittsöffnung voll- 
ständig ab, so wirkt auf ihn von unten her ein Druck -^ d* . j^o» wenn d 
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der Durchmesser der Zulaufbohning ist. Hebt sich der Stift von der 
Oä'anng ab, so vermindert sich der auf ihn wirkende Druck ähnlich, wie 
dies auf Seite 268 angegeben wurde. Diese Verminderung kaan leicht 
30 bis 50 "h der Maximalkraft betragen, sodaß beispielsweise für einen 
Durchmesser von 10 mm und einen Druck von 20 Atm. Eraftschwankungen 
am Yentilstift von 4 bis 7 kg auftreten. Ist schon eine konstante Rück- 
wirkung des Ventils auf das Pendel der Reibungen in den Gelenken 
wegen nicht erwünscht, so wirken die obengenannten Schwankungen 
geradezu nachteilig, und es muß daber das Bestreben des Konstrukteurs 



Fig. 265 bis 266. 
Einfach wirkendes RegulierventiL 

sein, sie auf ein Minimum zu beschränken. Dies ist auch bis zu einem 
gewissen Grad möglich , wenn der Ventilstift ähnlich wie bei Escher, 
WyÖ & Co. die Reguli er Öffnung etwas überdeckt; allein die Nachhülfe 
ist doch immer eine schwache, zum mindesten eine sehr unsichere. 
Steigt nun der Ventildurchmesser über 12 bis 15 mm, so werden die 
Bückwirkungen auf das Pendel so groß, daß sein Muffendruck (Energie) 
sehr groß sein muß, wenn nicht die Güte der Regulierung empfindlich 
leiden soll. Man führt daher von etwa 15 mm Durchmesser an Doppel- 
oder Vorsteuerventile aus , hauptsächlich wegen ihrer außerordentlich 
geringen Rückwirkung auf das Pendel. 

Die ersten Ventile mit einfach wirkender Vorsteuemng rühren von 
Escher, Wyß & Co., die ersten mit doppelter von Ganz & Comp, her. 
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Nach Fig. 369 bis 272 ist das eigentliche Steaerorgan getrennt in 
einen Schwebekolben und einen ihn steuernden Regulierstift. Auf den 
Schwebekolben wirkt von unten her ein konstanter Druck -^ d* . j)„ dem 
von oben her das Gleichgewicht gehalten wird von dem Druck auf eine 
ßingfläche (bei A) mit den Durch- 
messern rf, und d,. Die Größe 
dieser Eläcbe kann wieder bemessen 
werden nach dem Grundsatz, gleiche 
Gesamtkräfte für die Auf- wie für 
die Abwärtsbewegung des Ventiles 
zu schaffen. Da der spezifische 
Druck in dem Raum Ä zwischen 
den Grenzen und p„ verändert 
werden kann, so ist die vorstehende 
Bedingung erftillt, wenn der spezi- 
fische Druck im Beharrungszustand 

gleich -y- ist. Die Ringfläche muß 

dann der Beziehung genügen 

d! — <5=2d'. 
Insbesondere im Falle stark 
verunreinigten Betriebswassers ist 
es vorteilhafter, die obere Ring- 
fläche größer als nach der vor- 
stehenden Gleichung zu wählen, 
damit der Ventilstift im Beharrungs- 
zustand gegenüber dem Schwebe- 
kolben eine größere Öffnung ein- 
stellen muß und dadurch im Wasser 
vorhandene feste Teilchen weniger 
stecken bleiben; das Ventil wird 
also durch diese Abänderung etwas 
betriebssicherer. 

Der Zusammenhang zwischen 
der Bewegung des Yentilstiftes und 
derjenigen des Schwebekolbeus er- 
hellt nun aus folgendem. Von dem 
Druckraum unter dem Schwebekolben führt eine kleine Bohrung von 
2 bis 3 mm Durchmesser zu einer größeren von 4 bis 5 mm Durch- 
messer, die ihrerseits durch einige OtTnungen mit dem Raum A in Ver- 
bindung steht. Das von unten kommende Druckwasser durchströmt auch 
die obere Bohrung und wird bei seinem Austritt aus der letzteren vom 
Regulierstift je nach Bedarf abgedrosselt. Dadurch kann der Druck in 




Fig. 271. Fig. 272. 
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der größeren Bohrung und daher auch in dem mit ihr in Verbindung 
stehenden Raum A verändert werden in den Grenzen bis p^. Wird 
beispielsweise der hier im Beharrungszustand herrschende Druck mit p 
bezeichnet, so wird beim Durchtritt des Wassers durch die kleine Bohrung 
und dem Übergang von dieser in die größere der Druck po — p größten- 
teils verloren gehen; in der Öffnung zwischen Schwebekolben und Ventil- 
stift ist dann noch eine Geschwindigkeit entsprechend dem Druck p zu 

erzeugen. Ist beispielsweise p gleich ^, so ist die Geschwindigkeit in 

der kleinen Bohrung gleich derjenigen im Ausflußquerschnitt zwischen 
Stift und Lochkante, und es müssen demnach^ wenn der Schwebekolben 
still steht, auch die Flächen gleich sein. Es muß also der Abstand des 
Stiftes von der Lochkante, wenn der Durchmesser der kleinen Bohrung 
zu 2, derjenige der größern zu 4 mm angenommen wird, nur 0,25 mm 
betragen. Nähert sich der Regulierstift dem Schwebekolben um diesen 
Betrag, so herrscht im Raum A schon der Druck ^o und es würde, wenn 
dieser z. B. 10 Atm., der Ventildurchmesser 40 mm beträgt, die resul- 
tierende Kraft nach abwärts schon 125 kg ausmachen Da zur Bewegung 
des Schwebekolbens gewöhnlich schon ein Bruchteil dieses letztem Be- 
trages hinreicht, so ist auch die Relativverschiebung zwischen Ventilstift 
und Schwebekolben bis zur Ingangsetzung des letztern entsprechend 
kleiner als 0,25 mm, woraus schon die außerordentlich exakte Führung 
des Schwebekolbens durch den Ventilstift genügend hervortritt. Auch 
der Rückdruck des Ventilstiftes auf das Pendel und insbesondere seine 
Veränderungen sind sehr gering. Mit den vorhin gemachten Annahmen 
würde der Rückdruck auf den Ventilstift im Beharrungszustand ungefähr 
600 gr, seine Veränderung, selbst wenn zur Bewegung des Schwebekolbens 
20 kg notwendig sind, nur 100 g betragen. Übrigens werden diese 
Kräfte noch kleineir, wenn p gegenüber p^ verkleinert wird, d. h. wenn 
die obere Ringfläche mehr als das Doppelte der Ventilfläche mißt. Der 
Regulierstift wird am besten aus gezogenem Messing oder Argentanstangen 
herausgedreht. Die maximale Geschwindigkeit des Schwebekolbens beträgt 
bei den obigen Annahmen ungefähr 3 cm/sek., es kann also angenommen 
werden, daß er im günstigsten Fall seinen ganzen Hub in etwa \ bis 
\ Sekunde durchläuft. Der Schwebekolben ist an seinem untern Ende 
durch Rippen zu führen, die entweder ihm selbst oder dem Gehäuse 
angehören. 

Die Überführung des von der Vorsteuerung verbrauchten Wassers in 
den Abfluß soll durch einen möglichst großen Kanal geschehen, damit 
das Wasser nicht längs des Ventilstiftes ins Freie tritt. 

Es sei hier noch ganz besonders darauf aufmerksam gemacht, daß 
zwischen der Bewegung des Ventilstiftes und derjenigen des Schwebe- 
kolbens die gleiche Beziehung zu erfüllen ist, wie zwischen Pendel und 
Regulierorgan, d. h. es darf im Beharrungszustand auch hier einer 
Stellung des Regulierstiftes nur eine Stellung des Schwebekolbens 
entsprechen, wenn zufolge der Reibimg und Massenwirkung nicht dauernde 
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Schwingungen der Regulierung auftreten sollen. Es darf daher der 
Ventilstift nicht eine feste Öffnung regulieren, sondern er hat eine 
Bohrung am Schwebekalben selbst zu öffnen und zu schließen. 

Ein neueres besonders sorgfältig durchgebildetes Ventil dieser Art 
zeigt Fig. 273 bis 278. Es wurde von Escher, Wyß & Co. für eine Hoch- 
druckanlage nach Indien ausgeführt. Besonders beachtenswert ist die 
Konstruktion von Sitz und Ventilkörper, die eine Auswechslung von beiden 
ermÖgUcht. Ferner wird das zur Vorsteuerung notwendige Dmckwasser 
nicht durch den Schwebekolben selbst geführt , sondern durch eine 
besondere Umleitung, in welche zur sorgfältigeren Beintgung noch ein 

zweites Filter einge- 
schaltet ist. 

Selbstverständlich 
kann ein solches Ventil 
auch ohne weiteres mit 
vier Steuerkanten für 
einen doppeltwirkenden 
Begulierzy linder ausge- 
führt werden, wie dies 
von Escher, Wyß & Co. 
schon in den neunziger 
Jahren geschehen ist. 
Ein in den Kon- 
struktionseinzelheiten 
etwas abweichendes je- 
doch grundsätzlich ganz 
ähnliches Ventil von 
Ä. BraTo findet sich 
in der Zeitschr. d. V. d. 
Ingenieure 1903 S. 1021 
veröffentlicht. 

AVie schon früher 
bemerkt, können die 
Ventile auch so kon- 
struiert werden, daß 
],Q der Druck auf beiden 




Fig. 273-278. 
Vorgesteuertes Regulier- 
ventil mit auswechselbarem 
Ventilkörper und Ventilsitz 
von Escher, Wyß & Co. 

die Vorsteuerung doppelt wirkend ist, d. h. s 
Stirnseiten des Schwebekolbens sich verändert. Fig. 279 bis 281 
stellen das Schema eines Ventiles Voithscher Konstruktion dar mit 
zwei Steuerkanten am Regulierstift. Den Stirnseiten des Schwebe- 
kolbens wird durch eine feine Bohrung vom Zufluß aus Flüssigkeit 
zugeführt, deren Druck sich ähnlich wie beim Ventil von Eacher,Wyß&Co. 
ändert, je nachdem der Regulierstift gegen den Abfluß hin mehr oder 
weniger öffnet. Geht beispielsweise der Regulierstift in die Höhe, so 
schließt seine untere Kante gegenüber dem Schwebekolben vollständig 
ab, während die obere gegen den Auslauf hin mehr öffnet. Dadurch 
stellt sich unten größerer, oben kleinerer Druck ein, der den Schwebe- 
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kolben dem Regulierätift wieder genau so nachfuhrt wie beim einfach 
wirkenden Ventil. 

Auf Taf, 38 ist in Fig. 1 bis 6 ein doppeltwirkendes KegulierTentil 
mit Vorateuerung von Ganz & Comp, dargestellt '. Fig. 1 läßt im Längs- 
schnitt leicht die Wirkungsweise des Ventils erkennen. Wie aus Fig. 2 
ersichtlich, gelangt die Arbeitsfliissigkeit zunächst in den obersten und 
untersten Kingraum und von da bei steigendem Scbwebekolben in die 
Leitung a, bei sinkendem in die Leitung b. Ferner tritt sie, um eine 
Aufwärtsbewegung des Schwebekoibens einzuleiten, durch die Kanten V 
(Fig. 5) unter den Schwebekolben, dagegen über ihn, wenn der Regulier- 
stift sinkt Die Steuerung des 
Ablaufes besorgen bei der Vor- 
steaerung die Kanten VLQ und IX. 
Da die in den Regulierstift ein- 
gefrästen Kanäle sich in ihrer 
Längsrichtung überdecken, ist eine 
Sicherung gegen Verdrehung des 
Schwebekoibens (bei , Fig. 1) 
notwendig. 

Wagenbach gibt in seinem 
Buch eine Anordnung, bei welcher 
die Flüssigkeit der Vorsteuerung 
von der eigentlichen ArbeitsflUssig- 
keit vollständig getrennt ist, sodaß Fig. 279 bis 281. 

auch, falls als solche Leitungs- Schema eines Regulier ventils nach Voith. 
Wasser zur Verwendung kommt, die 

Vorsteuerung ganz gut mit Drucköl arbeiten kann. Der gleiche Zweck läßt 
sich übrigens, wenn gewünscht, leicht auch bei andern Ventilen erreichen. 



4. Konstruktion der Rückführung. 

Hier ist insbesondere die Frage der Übersetzung zwischen Ventil 
und Pendel zu beantworten. Hebt sich das Ventil bei ruhend gedachter 
Rückführung wesentlich rascher als das Pendel, so wird auch der Regu- 
lator sehr rasch mit einer solchen Greschwindigkeit regulieren, daß das 
Ventil zunächst nicht mehr weiter öffnet, daß also die Regulierung sich 
genau so verhält, wie wenn sie direkt durch das Pendel bewegt würde; 
anderseits aber werden die Widerstände des Ventils auf die Pendelmuflfe 
im umgekehrten Sinn wie die Wege bei ruhender Rückführung übertragen. 
Es steigt daher mit größer werdender Übersetzung und gleichem Ventil- 
viderstand die Unempfindlicbkeit des Regulators. Das Umgekehrte ist 
iler Fall, wenn das Ventil langsamer läuft als das Pendel. Die zuerst 
genannte Anordnung ist im allgemeinen günstiger bei großen, die zweite 

' Nach Budau: „Die Berechnung der hydraulischen Turbinenregulatoren", 
1906, Carl Fromme. 
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bei kleinen Belastungsschwankungen. In der Praxis handelt es sich darum, 
den richtigen Mittelweg zu finden. Am besten bewähren sich über- 

1.08 

Setzungen von Pendelmuffe zu Ventil von -^ bis -j- , also zwischen den 

in Fig. 282 und Fig. 283 gezeichneten Werten. 

Fast ausnahmslos wird die Rückführung bei den hydraulischen 
Regulatoren nachstellbar gemacht zu dem Zweck, die Geschwindigkeit 
der Turbine während des Betriebes zu verändern oder die Turbine 




Fig. 282. 











Fig. 283. 

abstellen, beziehungsweise an- 
laufen lassen zu können, und 
in vielen Fällen auch, um eine 
höchst zulässige Belastung 
einzustellen (beispielsweise, 
wenn nicht genügend Wasser 
für volle Beaufschlagung vor- 
handen ist). Die Aufgabe wird 
gelöst, indem irgend eine 
axial bewegliche Stange der 
Rückführung in ihrer Länge 
veränderlich gemacht ^vird; 
am besten geschieht dies, wie in Fig. 284 angegeben, indem die betreffende 
Stange mit Gewinde versehen und der eine Gelenkpunkt durch ein als 
Mutter ausgebildetes Handrädchen auf ihr verschiebbar angeordnet wird. 
Die Verschiebung ist durch Anschläge derart zu begrenzen, daß bei der 
tiefsten Stellung der Pendelmuffe in der einen Endlage des Handrädchens 
und Mittellage des Ventiles die Turbine ganz geöffnet (normaler Betrieb), 
in der andern Endlage ganz geschlossen ist (Turbine abgestellt). Wird 
beispielsweise in Fig. 284 das Handrädchen an seiner Spindel herunter- 
geschraubt, so ist die erste Folge davon ein Heben des Ventilstiftes, 



Fig. 284. 
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wodurch die Turbine sich schließt, bis nach einiger Zeit sich ihre 
Geschwindigkeit soweit vermindert hat, daß die Pendelmuffe' die in 
Fig. 284 gestrichelt gezeichnete Lage einnimmt. Dieser Vorgang kann 
wie schon erwähnt bis zum vollständigen Abschluß der Turbine weiter 
geführt werden. 

Das Gleiche ist übrigens auch bei den mechanischen Regulatoren 
möglich, nur empfiehlt es sich dort, die Turbine durch die Rückführung 
nur soweit zu schließen, daß sie wieder von selbst anläuft, oder eine 
besondere Handregulierung vorzusehen, welche auch bei ruhendem Regu- 
lator das Offnen der Turbine gestattet. 



Wie eben für den Fall des mechanischen Regulators erwähnt, wird 
auch bei hydraulischen Regulatoren außer der vorerwähnten Verstellung 
der Rückführung vielfach noch eine besondere Handregulierung angebracht, 
welche ausgekuppelt werden muß, wenn der Regulator automatisch reguliert. 
Das Ein- und Ausrücken der Handregulierung geschieht gewöhnlich durch 
Verstellen eines Steckstiftes. Wird sie eingerückt, so muß natürlich die 
hydraulische Regulierung abgestellt werden durch Schließen des dem 
Regulierventil vorgeschalteten Absperrorgans. Dies würde aber bei 
normaler Ausführung des letzteren noch nicht genügen, weil der Servo- 
motorkolben von der Handregulierung mitgeschleppt wird und sich dadurch 
im Zylinder wieder Druck bilden könnte. Damit dies nicht eintritt, 
müssen beim Einschalten der Handregulierung auch die beiden Zylinder- 
seiten miteinander verbunden oder beide dem Ablauf zu geöffnet werden; 
das eine oder das andere geschieht entweder durch besondere Umlauf- 
hähnchen am Regulierventil oder durch das als Umschaltventil gebaute 
Absperrorgan. 

5. Regolierfllter. 

Wird das Wasser der Zuleitung der Turbine entnommen, so enthält 
es fast ausnahmslos mehr oder weniger feste Bestandteile, die das Regulier- 
ventil verstopfen können und dadurch die Wirksamkeit des Regulators 
unterbrechen. Es müssen deshalb Filter zur Reinigung des Wassers vor- 
handen sein, und zwar muß von ihnen um so reineres Wasser verlangt 
werden, je genauer die Kanten der Vorsteuerung abdichten müssen. Am 
besten arbeiten ausreichend groß bemessene Sandfilter am Wasserschloß, 
Yon wo aus besondere Leitungen das Regulierwasser in die Zentrale 
führen. Dieser Ausweg ist aber verhältnismäßig teuer und insbesondere 
bei kleineren Zentralen mit hohen Gefällen nicht möglich. Es bleibt in 
diesem Fall nichts anderes übrig, als die Filter direkt an die Turbinen- 
leitung anzuschließen und sie unter Druck arbeiten zu lassen. Als 
FUtriermaterial dient gewöhnlich feines Drahtsieb oder ganz fein gelochtes 
Blech. Je unreiner das Wasser und je feiner die Öffnungen in der 
Piltrierfläche sind, desto rascher ist auch das Filter wieder verschlammt, 
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und es ist somit die MögUcIikeit einer Reinigung während des Betriebes 
Ton größter Wiclitigkeit, Fast immer ist es daher notwendig, zwei oder 
mehrere Filter anzuwenden, die zwar in einem Gehäuse eingebaut, jedoch 
so von einander getrennt sein mUssen, daß jedes für sich herausgenommen 
oder behufs Äbspülung des angesetzten Schlammes einer umgekehrten 
WasserstrÖmung ausgesetzt werden kann. Dies geschieht bei den einen 
Konstruktionen durch Umschalthähne, bei anderen (Escher, Wyß & Co.) 
durch Drehen des ganzen mehr- 
teiligen Filterkörpers. Fig. 285 
I und 286' zeigen das Schema des 
■ Filters von Escher, Wyß & Co. 
Bei E tritt das ungereinigte 
_ _ "Wasser ein, durch 5 der 6 

Fig. 285 und WG. vorhandenen Filterabteilungen 

Schema des FUters für hydraulische '^"'''^'^ "'»'^ ^" ^ '° d>« ^u- 
Regulierungen. leitung zum Reguliervenbl. Der 

Hahn R führt ins Freie, und es 
wird daher die jeweils vor seiner Oflfnung A stehende Abteilung des 
Filters gereinigt. 

Die Grröße der nützlichen Filterfläche ist so zu bemessen, daß die 
Durchdußgeschwindigkeit nicht größer wird als 30 bis 60 mm/sek. 



6. Regulier punpen. 

Ist das Triebwasser stark verunreinigt, oder hat es weniger ala 
3 bis 4 Ätm. Druck, so empfiehlt es sich, die für den Regulator not- 
wendige Flüssigkeit in Pumpen unter Druck zu bringen. Hierzu eignet 
sich grundsätzlich jede Konstruktion, wenn sie nur absolut betriebssicher 
ist. Man wird allerdings suchen, mögüchst kompendiös zu bauen, was ohne 
weiteres entweder auf raschlaufende Kolbenpumpen mit 1 bis 3 Zylindern 
oder auf Kapselpumpen führt. Der günstigste Betriebsdruck für die ersteren 
liegt ungefähr bei 12 bis 20, für die letzteren bei etwa G bis 10 Atm. 

Die Lieferung der Pumpen muß so bemessen werden, daß dei den 
vorkommenden Belastungs seh wankungen die Pumpe immer noch etwas 
mehr fördert, als der Regulator verbraucht. Für normale Fälle darf 
angenommen werden, daß der Regulator in der Minute nicht mehr als 
2,5 bis 5 vollständige Spiele durchmache, womit sich die Pumpenleistung 
auf 5 bis 10 Volumina des Regulierzylinders festsetzt. Der Windkessel 
wird zweckmäßig so bemessen, daß die in ihm aufgespeicherte Flüssigkeit 
für 2 bis 3 volle Regulierspiele ausreicht und der darüber befindliche Luft- 
raum gewöhnlich etwa das zehnfache des Regulierzylinderinhalts ausmacht. 

Da immer die gleiche Flüssigkeit wieder zur Verwendung kommt, 
so wird im Windkessel nicht in dem Maße Luft absorbiert, wie dies bei 

' Aus Fräiil, „Die Turbine und deren Regulatoren auf der Weltausstellung 
in Paris.'' Schweiz. Bauzeitimg 1901- 
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immer frisch zulaufender Flüssigkeit der Fall wäre, und es genügt daher 
zur Erneuerung der Luft die Anbringung eines Schnüffelventils. Femer 
ist am Windkessel ein kleiner Hahn vorzusehen, durch den, wenn not- 
wendig, auch etwas Luft abgelassen werden kann. Wie oben erwähnt, 
ist die Menge der Flüssigkeit, die dem Windkessel durch den Regulator 
entnommen wird, in erster Linie abhängig von der Größe und Häufigkeit 
der Begulierschw^nkungen, also zumeist sehr unregelmäßig; es wird daher 
die Pumpe zu Zeiten mehr fordern, als der Regulator braucht, und es 
wird nun zum Ausgleich entweder ein Überströmventil angebracht, das 
sich bei einem bestimmten Druck zu öffnen beginnt, oder es wird 
insbesondere bei elektrischem Antrieb der Pumpe die letztere automatisch 
abgestellt, wenn der Spiegel im Windkessel eine bestimmte Höhe erreicht 
hat. Die Bedienung hat die Luftmenge im Windkessel im erstem Fall 
nach dem Flüssigkeitsspiegel, im letztern nach dem Druck zu regulieren. 

Statt der Windkessel werden von einigen Firmen auch Oewichts- 
akkumulatoren verwandt, die aber, wenn sie das (bleiche leisten sollen 
wie die ersteren, sehr bald übermäßig groß und schwer werden. 

Das Reservoir, aus dem die Pumpe saugt, soll seinem Inhalt nach 
allermindestens gleich dem halben Windkesselvolumen sein. Femer ist 
es immer in Metall (Blech oder Guß) auszuführen und sorgfältig abzudecken. 

Der Antrieb der Pumpe geschieht am besten von einer Welle aus, 
die, wenn möglich, direkt von der Turbine anzutreiben ist. In großen 
Zentralen werden oft nur ein bis zwei Pumpen für die ganze Anlage 
aufgestellt und entweder von der Erregermaschine aus oder durch eigene 
Elektromotoren oder Turbinen angetrieben. Eine vollständige Reserve- 
gruppe ist dabei unumgänglich notwendig. Bei weniger als 5 bis 7 Turbinen- 
gruppen empfiehlt es sich jedoch, von jeder Gruppe eine Pumpe antreiben 
zu lassen, dafür aber eine Leitung vorzusehen, die mit allen Pumpen in 
Verbindung gesetzt werden kann, wodurch dann die Möglichkeit besteht, 
einen Regulator von der Pumpe einer oder mehrerer anderer Gmppen 
bedienen zu lassen. 

Ausfühmngsbeispiel s. Seite 303 mit Abbildungen 5 bis 7 auf Taf. 24. 

Die gedrängtesten Konstruktionen werden erhalten durch den 
Zusammenbau von Regulator und Pumpe, wobei die letztere gewöhnlich als 
Kapselpumpe ausgeführt wird. 

Hierbei kann auch der Windkessel noch entbehrt werden, wenn die 
Pumpe kräftig genug ausgeführt ist. Die letztere muß dann im stände 
sein, Flüssigkeit unter dem benötigten Druck in solcher Menge zu liefern, 
daß die gewollte Schlußzeit eingehalten wird, also in der Sekunde das 

Volumen -n^-, wenn V wie früher den Inhalt des Regulierzylinders 

bezeichnet. Dies bedeutet insbesondere bei kurzen Schlußzeiten ein Mehr- 
faches der früher angegebenen Leistungen.* 

* Ist beispielsweise bei einer Pumpe mit Windkessel die erstere für 6 volle 
Hübe des Regulierzy linders in der Minute konstruiert, so würde dies bei einem 
Regulator ohne Windkessel einer minimalen Schlufizeit von 10 Sekunden ent- 
sprechen ; soll Tq nur 2,5 Sekunden sein, so wird die Pumpe viermal stärker. 
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Würde bei ruhender Regulierung diese Flüssigkeitsmenge nach wie 
vor durch ein Überströmventil abgeführt, so hätte die Turbine diese, wie 
erwähnt, verhältnismäßig große Leistung konstant an die Pumpe abzugeben ; 
im Regulierventil würde sie in Wärme umgesetzt, und das Ol dadurch auf 
zu hohe Temperaturen gebracht. Es ist daher notwendig, das Regulier- 
ventil so zu konstruieren, daß in seiner Mittelstellung die Pumpe höchstens 
J bis l des zur Regulierung notwendigen Druckes aufzubringen hat. Dies 
ist leicht dadurch zu erreichen, daß man die Steuerkanten sich nicht 
überdecken läßt, vielmehr ein den oben angegebenen Bedingungen 
genügendes Spiel läßt (siehe Ventil von Amme, Giesecke & Konegen 
Taf. 38 Fig. 10 bis 14). 

Da bei Kapselpumpen die im Betrieb vorzusehenden Maximaldrücke 
bei etwa 7 bis 10 Atm. liegen, so würde nach obigem in der Mittel- 
stellung des Ventils der Pumpendruck bei ruhender Regulierung etwa 
2 bis 3 Atm. betragen. Dies genügt dann, um nötigenfalls auch hier 
Vorsteuerventile anwenden zu können. Damit sich das Ol nicht zu stark 
erwärmt, empfiehlt es sich hier ebenfalls, das Olreservoir nicht zu klein zu 
bemessen (im Minimum etwa 5 bis 10 V.). Ein Überström- oder Sicherheits- 
ventil ist in den meisten Fällen erwünscht. 

Statt einer werden vielfach, wenn auch ohne besonderen Vorteil, zwei 
Kapselpumpen angewandt, von denen dann jede eine Zylinderseite bedient. 

Derartige Regulatoren ohne Windkessel werden gebaut von Ingenieur 
Minetti, A. Riva, Monneret & C. u. a. 

Wie bei den mechanischen Regulatoren mit kurzer Schlußzeit, ist 
es auch hier besser. Pumpe und Pendel je durch einen besonderen Riemen 
anzutreiben, um das Pendel nicht durch die wechselnde Regulierkraft 
ungünstig zu beeinflussen. 

Die Entwicklung der hydraulischen Regulatoren mit angebauter 
Pumpe ohne Windkessel voUzog sich allerdings nicht ganz wie eben 
angeführt, sondern es tauchten zuerst einige Zwischenkonstruktionen auf, 
die sich bezüglich des Antriebes der Regulierung insofern mehr den 
mechanischen Regulatoren nähern, als die Regulierwelle eine mehrfache 
Drehung ausführt (siehe Ausführungen von Escher, Wyß & Co. und 
Amme, Giesecke & Konegen Seite 303 u. f.). 



7. Ausgeführte Konstruktionen von hydraulischen Regulatoren. 

Regulatoren mit Differentialwirkung in Anwendung von Pelton- 
turbinen siehe Seite 228 und 230. 

Auf Taf. 25 Fig. 5 bis 7 ist der doppeltwirkende Regulator von 
J. M. Voith, ausgeführt für die Zentrale von Glanzmann und Gaßner, 
dargestellt. Der Kolben von 150 mm Durchmesser durchläuft einen Weg 
von rund 180 mm und findet oben einen der Mutter gegenüberstehenden, 
unten einen durch die Stopfbüchse gebildeten Anschlag. Der obere 
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Deckel trägt eine Säule, die lediglich die seitliche Führung des Pendel- 
bebels zu übernehmen hat. Das Kegulierventil nach Fig. 279 bis 281 
ist direkt mit dem Zylinder verschraubt; sein Regulieisiift bewegt sich 
bei ruhender Regulierung rund 1,5 mal so schnell wie das Pendel. Die 
Rückführung wird von einer gegen eine exzentrische Fläche des Regulier- 
hebeb drückenden Rolle eingeleitet. Mit Hülfe eines kleinen Handrädchens 
kann das Pendel in axialer Richtung verateilt und dadurch die Um- 
drehungszahl geändert, beziehungsweise in den Endlagen die Turbine 
abgestellt oder angelassen werden. Neben der hydraulischen ist noch 
eine Handregulierung vorgesehen, welche bei automatischem Arbeiten 
durch Ziehen eines Steckstiftes losgekuppelt wird. 

Die dazu gehörige Pump" ■"* 
anf Taf. 24 Fig. 5 bis 7 abgeb 
Sie ist für folgende Konstruki 
daten berechnet: 

Maximaler 

Betriebsdruck 20 Atm. 
Kolbendurchmesser 40 mm 
Hub 50 mm 
Umdrehungszahl 250 pro Min 
Lieferung 0,25 1/sek. = 
pro 

Fig. 287 zeigt einen ähn- 
lichen Regulator der gleichen 
Firma, jedoch mit eingebauter 
Eapselpumpe. 

Ein weiterer doppelt- 
wirkender Regulator ist auf 
Taf. 39 Fig. 6 bis 8 dargestellt. 
Er zeigt eine ältere Bauart 
der Firma Escher, Wyfi & Co. 
Sein Kolben ist in zwei Teile 
getrennt, die nach der Mitte 
m gegen eine auf dem Regu- 
lierbebel sitzende Rolle drücken. 



Fig. 287. 
Hydraulischer Regulator von'Voith. 



Die Geschwindigkeit wird von einem 
Handrädchen an der Rückführungsstange eingestellt. 

Einen sehr gefälligen Zusammenbau von Pendel, Rückführungssäule 
Dud Ventil zeigt Fig. 288, ein Abbild des für die Turbinen von Necasa 
bestimmten Regulators. 

Einer der ersten hydrauhschen Regulatoren mit Kapselpumpen von 
Escher, Wyß & Co. ist in der Zeitschrift des Vereins deutscher Ingenieure 
lyOl und in der Schweizerischen Bauzeitung 1901 beschrieben. 

Einen Regulator mit hydraulischer Kupplung nach der 
iusführong von Amme, Giesecke & Konegen zeigt Taf. 38 Fig. 7 bis 14. 
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Wie aus Fig. 7 zu ersehen, steht die Regulierwelle R mit der Antriebs- 
welle A durch ein Wechselgetriebe W in Verbindnng. Ä steht still, 
■wenn sich das Gehäuse des Wechselgetriebes mit der halben Geschwindig- 
keit von Ä bewegt, da sich dann die beiden Planetenräder von W einfach 
auf dem auf der Regulierwelle sitzenden Rad abrollen ; dreht sich das 
Gehäuse von W rascher als mit halber Geschwindigkeit von Ä, so wird 
R gleichsinnig wie A mitgenommen ; dreht es sich langsamer, so bewegt 
sich R entgegengesetzt wie A. Diese drei Bewegungsarten sind nun 
dadurch möglich, daß die Druckleitungen C und E der beiden Kapsel- 
pumpen K^ und K, vom Regulierventil V abwechselnd abgeschlossen 
werden können. Von der Pumpe K, 
(Pig. 9) ist das mittlere Rad auf der 
Antriebswelle aufgekeilt , während 
die Achsen der beiden andern im 
Gehäuse lose drehbar sind. Werden 
die Ausgänge D der Pumpe ge- 
drosselt, so wird die Relativbewegung 
der Räder gehemmt und im Falle 
vollständiger Absperrung ganz unter- 
bunden; das Gehäuse des Wechsel- 
getriebes muß dann annähernd oder 
ganz gleich schnell umlaufen wie die 
Antriebsscheibe, die Regulierwelle 
wird gleichsinnig mitgenommen. Die 
Pumpe Kt dient dazu, die Bewegung 
des Wechselrädergehäuses zu ver- 
langsamen oderim Grenzfall zuunter- 
brecben. Zu diesem Zweck ist das 
eine Rad von JC, (s. Fig. 7) auf einem 
hohlen Hals des Gehäuses aufgekeilt, 
und es tritt demnach die beabsichtigte 
Pi„ 288. Hemmung ein, wenn die Druck- 

Eegulator für die Anlage Necaia. leitung £ dieser Pumpe durch das 
Ventil gedrosselt oder gesperrt wird. 
Besondere Beachtung verdient das Regulierventil, In der Mittel- 
stellung des Scbwebekolbens steht, wie aus Fig. 11 der Tafel ersichtlich, 
jeder Pumpe ein Austrittsquerschnitt von 

4 X 1 X 30 + 2 X 5 X 3 = 150 mm= 

gegen den nach unten gerichteten Ablauf (Inneres des Scbwebekolbens) 
zur Verfügung, außerdem beiden gemeinsam die Öffnungen der Vorsteuerung. 
Diese Flächen sind klein genug, um auch in der Mittelstellung des Ventils 
eine solche Drosselung zu erzeugen, daß der vor dem Ventil in den 
Pumpenleitungen vorhandene Druck zur Betätigung der Vorsteuerong 
ausreicht. Bewegt sich der Ventilstift und demzufolge auch der Schwebe- 
kolben nach unten, so sinkt der Druck in der Leitung G sehr rasch und 
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es darf daher auch der Raum, aus dem die Yorsteuerung gespeist 
wird, nicht mehr mit der Leitung C in Verbindung stehen. Dies wird 
dadurch erreicht, daß der obere Hohlraum des Schwebekolbens in der 
Mittelstellung durch nur Vs mm große Ringspalten mit den Zuleitungen 
verbunden ist. Senkt sich der Schwebekolben also* aus seiner mittlem 
Lage um nur V2 mm, so ist die Vorsteuerung von der Leitung C schon 
vollständig abgeschaltet und mit der Leitung E durch einen Bingspalt 
von 1 mm Größe verbunden. Durch diese Anordnung stellt sich der 
zur Vorsteuerung verfügbare Druck sogar in allen Stellungen des Schwebe- 
kolbens höher als in der Mittelstellung. 

An den Einlaufflanschen des Ventils sind Augen vorgesehen, um 
mit Hülfe von Manometer oder Indikator den bei der Bewegung der 
Regulierung in den Leitungen C und E auftretenden Druck messen zu 
können. Mit der Rückführung ist eine Handregulierung verbunden. 

AVie schon früher angedeutet, ist die mehr oder weniger große 
Anzahl von Umdrehungen, welche die Regulierwelle machen muß, bei 
modernen Turbinen etwas unbequem, weil die Regulierwellen der letzteren 
gewöhnlich nur Ausschläge von 30 ^ bis 90 ^ machen; es wäre daher eine 
geradlinige oder schwingende Bewegung des Hauptorgans am Regulator 
wesentlich günstiger. Bei Turbinenregulierungen mit großen Umdrehungs- 
zahlen der Regulierwelle (Axialturbinen) trifft dieser Nachteil natürlich 
nicht zu. 

Das gleiche gilt auch für Konstruktionen, wie sie schon im Jahr 1901 
von Riva und später von Ing. Ahlfors in Helsingfors angegeben wurden. 
Hier fordert eine Kapselpumpe Druckflüssigkeit durch ein Regulierventil 
auf die eine oder andere Seite eines zweiten Kapselwerkes, welches seiner- 
seits, als Motor auf der Regulierwelle sitzend, diese letztere im einen 
oder andern Sinne umdreht.^ 



C. Elektrische Turbinenpegrulatoren. 

Es ist schon hin und wieder versucht worden, das mechanische oder 
hydraulische Getriebe durch ein elektrisches zu ersetzen. Vorteile haben 
sich dabei keine ergeben, weil entweder bei der direkten Einwirkung 
rasch laufender Elektromotoren die Massenwirkung viel zu groß wurde 
oder der Regulator sich bei Anwendung von Solenoiden viel zu sehr ver- 
teuerte. Auch die Benützung der Elektrizität lediglich zur Einrückung 
eines mechanischen Getriebes hat sich nicht bewährt. Denn einerseits 
ist der Regulator lahm gelegt, sobald kein Strom vorhanden ist, ander- 
seits bestehen die Nachteile des mechanischen Regulators mit großer 
Massenwirkung im Getriebe weiter, und überdies stellt sich die ganze 
Anlage auch wesentlich teurer als bei rein mechanischem Regulator. 



^ Zeitschrift für das gesamte Turbinenwesen 1905 Seite 75. 

Thomaxm, Wassertnrbineo. 20 
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D. Bremsregrulatoren. 

AYährend die bis jetzt behandelten Geschwindigkeitsregulatoren 
bei einem Unterschied des Kraft- und Widerstandsmoments das erstere 
dem letzteren anpassen, findet bei den Bremsregulatoren das 
Umgekehrte statt. So bringt beispielsweise bei dem vonPräsil in der 
Schweiz. Bauzeitung 1901 beschriebenen Regulator von Rüsch-Sendtner 
eine Zentrifugalpumpe Wasser, das behufs Erreichung einer der Turbine 
entsprechenden Leistung auf einen bestimmten Druck gedrosselt wird, 
in Umlauf. Soll sich die Leistung der Zentrifugalpumpe yermindern, so 
schiebt das Pendel einen Kolbenschieber teilweise vor deren Einlauf- 
öffnungen. Der Regulator wird gewöhnlich durch Riemen mit der Turbine 
gekuppelt; vermindert sich die Leistung der letzteren und erhöht sich 
dadurch die Geschwindigkeit, so zieht das Pendel den vorerwähnten 
Schieber zurück ; Flüssigkeitsmenge und Druck erhöhen sich solange, bis 
die Summe der AViderstandsmomente des Regulators und der Arbeits- 
maschinen wieder gleich ist dem Kraftmoment der Turbine. Wird die 
Turbine um einen gewissen Betrag mehr belastet, so schaltet der Regu- 
lator den entsprechenden Teil seiner Leistung aus, wodurch der Ausgleich 
wiederum erzielt ist. Der Vorteil dieser Regulatoren beruht in ihrem 
raschen Einwirken und im Vermeiden jeder Massenwirkung in der Rohr- 
leitung, weil ja die Wassermenge der Turbine nicht geändert wird. Das 
Anwendungsgebiet ist jedoch ein sehr beschränktes, da sie einmal für 
größere Leistungen, dann aber auch überall da unmöglich sind, wo durch 
verschiedene Einstellung der Turbine Wasser gespart werden kann und soll. 



E. Ausgreführte Druokregrulierungen. 

Schon auf Seite 271 wurde angegeben, daß die Druckregulierungen, 
wenn sich die Turbine schließt, jeweils die entsprechende Wassermenge 
frei abzuführen haben, um sich dann langsam wieder zu schließen. 
Fig. 243 zeigt das Schema der ersten schon in den neunziger Jahren des 
vorigen Jahrhunderts ausgeführten Konstruktion. Eine solche modemer 
Ausführung ist die auf Taf. 25 Fig. 8 bis 15 dargestellte, für die Anlage 
von Glanzmann & Gaßner bestimmte Druckregulierung von J. M. Voith. 
Die Drosselklappe ist hier ersetzt durch ein Kolbenventil, das auch in 
geöflfhetem Zustande von dem durchströmenden Wasser nur eine minimale 
axiale Rückwirkung erleidet. Seiner Bewegung setzt sich demnach nur 
die Reibung in den Führungen entgegen, die allerdings bei schlammigem 
oder kalkhaltigem Wasser bei der direkten Bewegung des Ventils durch 
eine Ölbremse immer noch unzulässig groß werden kann. 

Im vorliegenden Fall wird die Ölbremse durch einen Hebel der 
Rückführung bewegt und zwar nach aufwärts, wenn die Turbine sich 
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schließt. Der Flüssigkeit stehen für das Übertreten Yon einer Kolben- 
seite zur andern zwei Wege offen, einmal die durch eine Verschlußschraube 
einstellbare Umleitung (Fig. 11 und 14) und dann eine Anzahl Offnungen 
im Kolben, die jedoch, wenn der Druck auf der Unterseite größer ist, 
als auf der obern, durch ein federbelastetes Rückschlagventil geschlossen 
werden. Dadurch ist eine Relativverschiebung der Ölbremse gegenüber 
dem Kolben nach oben nur schwer, nach unten aber sehr leicht möglich, 
mit andern Worten, es wird der Kolben der Ölbremse mitgenommen, 
wenn sich der Zylinder nach aufwärts bewegt, während im umgekehrten 
Fall eine Relativbewegung der beiden kein besonderes Hindernis findet. 
Der durch ein Gewicht belastete Kolben steht direkt mit dem Ventil in 
Verbindung; es muß sich also dieses immer proportional dem ersteren 
bewegen. Wird nun die Turbine stark entlastet, so bewegt sich die Öl- 
bremse so rasch aufwärts, daß sich unter dem Kolben genügend Druck 
bildet, um diesen anzuheben und das Ventil zu öffnen; wird die Geschwindig- 
keit verkleinert oder kommt die Bewegung zur Ruhe, so sinkt der Kolben 
zufolge seiner Belastung und der Umleitung in der Ölbremse wieder 
langsam zurück, das Ventil schließt sich. Die Geschwindigkeit, mit der 
das letztere geschieht, kann durch entsprechende Einstellung der Um- 
leitung beliebig verkleinert werden. 

Der Durchmesser der Ölbremse wird so bemessen, daß unter dem 
Kolben zum Heben des Gewichts etwa 0,3 bis 0,6 Atm. notwendig werden. 
Soll das Ventil bei einer bestimmten Schlußgeschwindigkeit gerade soviel 
Wasser durchlassen, als die Turbine abschaltet, so ist die Übersetzung 
zwischen Ventil und Ölbremse wie folgt zu bestimmen. Ist H^ der dieser 
Bedingung entsprechende, in der Schlußzeit T^ zurückzulegende Hub des 
Kolbens, H[ derjenige des Ölbremsenzylinders, TJ die Zeit, während 
welcher das Gewicht bei ruhendem Zylinder um den Hub H^ zurücksinkt, 
so ist, da dieses Zurücksinken auch während des Anhubes stattfindet und 

dabei die Größe ^ ' ^ erreicht 

also ^ 

Würde man das Ventil auf einer ebenen Fläche aufsitzen lassen, 
so würde erstens sein Hub bis zur vollen EröfiEhung viel zu klein, seine 
Bewegung daher zu unsicher, und zweitens würde die durchfließende 
W'assermenge bei weitem nicht proportional dem Ventilhube sein. Die 
•eiden Nachteile können vermieden werden, wenn der Ventilsitz, wie aus 
Fig. 8 ersichtlich, stark konisch gewählt wird. 

Wie schon angedeutet, ist bei zu starker Reibung in der Ventil- 
'uhrung ein zu kleiner Anhub oder sogar ein Steckenbleiben des Ventiles 
nicht ausgeschlossen. Diesem Übelstande suchte Escher, Wyß & Co. 
lurch die Verbindung des Auslaßorganes mit einem hydraulischen Regulier- 
zjlinder und die mit diesem erreichbare große Kraft zu begegnen. 



'^Pi E. Aosgeföhne I>nicfcregvli«nt£$eB. 

Taf. 54 z*;gt in Fia. ^ ufld 9 einen Dmckreatiüerapparai dieser Art lur eine 
lÄffelturiiine (weitere Beschreibung der letzteren siehe Seite ?iS;. 

Das eigentliche Äa-^IaQorgan, der Flach$chieber S steht hier in 
Verttiti'lnng mit einem DifTerentialkolben. dessen kleinere Fläche (Ring- 
flä<;;hei unter konstantem Gefäll^'lrack steht, während der Druck auf der 
gr'il^ren Fläche dadurch reränderlich gemacht wird, daß dem ent- 
Kprecbenden Zjlinderraum einerseits rom Reguliernlter aus Drackwasser 
durch eine kleine Drosäelöffnung zugeführt wird und anderseits diese 




Fig. 290. Fig. 291 bia 300. 

Zjlinderseite durch ein Ventil J {siehe auch Fig. 289 und 290) mit dem 
Äuslauf ia Verbindung gesetzt werden kann. Ist das Ventil geschlossen, so 
wird der Schieber in Schlußstellung gehalten; öffnet es sich genügend, 
so sinkt der Druck auf der größeren Kolbenseite so stark, daß sich der 
Schieber zu öffnen beginnt Die Verbindung dieser Teile mit der Rück- 
führung gestaltet sich nun wie folgt. Die RückfUhrungsstange R bebt 
beim Schließen der Turbine zunächst einen Hebel DE an, dessen einer 
Endpunkt D zunächst noch festgehalten wird; es bewegt sich demnach 
E ungefähr mit doppelter Geschwindigkeit aufwärts und nimmt dabei 
die Kolbenstange einer Ölbremse mit, die sich ebenfalls anhebt, wenn 
die Geschwindigkeit eine gewisse Größe überschreitet Sie entlastet dabei 
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den Stift des Steuerventiles, das letztere wird dadurch geöffnet, und der 
Schieber folgt gemäß der oben angeführten Druckverteilung nach. Gleich- 
zeitig leitet er aber auch eine Rückführungsbewegung ein, welche das 
Offnen des Schiebers in dem Moment unterbricht, in dem die Regulierzunge 
stehen bleibt. Von da an sinkt der Bremszylinder wieder langsam nach, der 
Schieber beginnt dementsprechend wieder zu schließen, bis er nach einiger 
Zeit die ursprüngliche Stellung wieder erreicht. Eine Rückführung der 
angegebenen Art ist auch hier absolut notwendig, weil sonst Schwingungen 
des Schiebers und damit erhöhte Druckschwankungen unvermeidlich wären. 

Um auch hier den Widerstand der Ölbremse groß zu machen beim 
Schließen der Turbine, dagegen klein beim Offnen, ist die Kolbenstange 
im Kolben axial etwas beweglich, sie schließt beim Aufwärtsgehen durch 
den an ihrem untern Ende angebrachten Konus Öffnungen im Bremskolben 
ab, welche sie aber bei der umgekehrten Bewegung sofort wieder frei gibt. 

Eine weitere von J. J. Rieter & Cie. ausgeführte Druckregulierung 
zeigt Fig. 291 bis 300. Das Auslaßorgan ist hier ähnlich wie bei Voith 
als Ventil mit großem Hub durchgeführt, das seine Bewegung jedoch 
nicht direkt durch eine Ölbremse, sondern durch eine, ähnlich wie bei 
Escher, Wyß & Co. ausgebildete, hydraulische Regulierung erhält. 



II. Wasserstandsregulatoren. 

Sinkt bei einer Turbine mit fest eingestellter Regulierung die Wasser- 
menge unter das ihr entsprechende Maß, so nimmt gewöhnlich auch das 
Gefälle ab und proportional dem Verhältnis von Gefälle, Wassermenge 
und Wirkungsgrad auch die Leistung. Noch schlimmer wird der Ausfall 
an Leistung, wenn die Turbine durch einen automatischen Geschwindigkeits- 
regulator beeinflußt wird. Vermindert sich hier die Leistung zufolge 
Abnahme von Wassermenge und Gefälle, so vermindert sich zunächst 
auch die Geschwindigkeit, worauf der Regulator sofort mit einem weitem 
Offnen der Turbine antwortet. Gefälle und Leistung sinken nun noch 
rascher, sodaß die Turbine in sehr vielen Fällen nach kurzer Zeit voll- 
ständig versagt. Sie unterscheidet sich hierdurch zu ihrem Nachteil von 
den meisten "Wasserrädern, die zwar ihre Geschwindigkeit bei kleinerer 
Wassermenge und gleichbleibendem Widerstandsmoment auch vermindern, 
aber doch schließlich noch recht lange durchziehen, was aber auch für 
verschiedene Betriebe (Sägereien usw.) noch recht lange ausreicht. 

Der Wasserstandsregulator hat nun den Zweck, die Turbine auch 
in dieser Beziehung vollständig betriebssicher zu machen. Wie ohne 
weiteres einzusehen, ist es hier der Oberwasserspiegel, der den Anstoß 
zur Bewegung des Regulators geben muß. Es wird daher vor der Turbine 
ein Schwimmer eingebaut, dessen Bewegung mit dem Wasserspiegel in 
ganz gleicher Weise zur Einrückung eines Getriebes verwertet wird, 



310 



II. Wasserstandsregulatoren. 




Fig. 301. 



wie beim Geschwindigkeitsregulator die Bewegung der Pendelmuflfe. 
Da eine Änderung der Wassermenge sich gewöhnlich nur langsam 
bemerkbar macht, so können als Getriebe die denkbar einfachsten ver- 
wandt werden; in der Praxis finden sich gewöhnlich solche mit Riemen- 
wendegetriebe oder mit Klinkenmechanismus. 
Die Schlußzeit wird zweckmäßig groß 
gewählt (20 bis 60 Sekunden und mehr). 
Eine Rückführung ist auch hier empfehlens- 
wert. Sie wird gewöhnlich so konstruiert, 
daß der Unterschied der Wasserspiegel bei 
voUgeöflEheter und geschlossener Turbine etwa 
100 mm bei kleinen, 200 mm bei größeren 
Gefallen ausmacht. 

Fig. 301 zeigt schematisch eine solche 
Anordnung. 

Solange es sich um offene Turbinen 
handelt, ist die Anordnung des Schwimmers 
fast immer in der vorbeschriebenen Weise 
möglich ; schwieriger werden die Verhältnisse 
bei geschlossenen Turbinen. Bei mittleren 
Gefällen ist es zwar möglich, in der Höhe 
noch ein Schwimmergehäuse anzubringen, 
dem das Wasser von der Turbinen- 
rohrleitung zugeführt wird. Dabei ist aber 
schon notwendig, diese Zuführungsleitung 
mit verhältnismäßig großen Durchmessern 
auszuführen, um darin Massenwirkungen 
nicht aufkommen zu lassen. Femer ist der 
Spiegel im Schwimmergehäuse nicht mehr 
allein abhängig von dem Spiegel im Wasser- 
schloß, sondern auch von den Gefällsverlusten 
in der Zuleitung, worauf bei der Konstruktion 
der Rückführung zu achten ist. 

Bei großen Gefällen ist nichts anderes 
möglich, als den Schwimmer im Wasserschloß 
aufzustellen und seine Lage elektrisch bis 
zur Turbine zu übertragen. 

Bei einer selbständigen Turbine ist die 
Geschwindigkeitsregulierung oft nicht zu entbehren, und es handelt sich dann 
darum, den Wasserstandsregulator mit ihr zu kombinieren. Dies geschieht, 
indem der Schwimmer irgend einen sonst festen Punkt der Rückführung 
verstellt, etwa nach dem in Fig. 302 gezeichneten Schema. 

Wenn die Wassermenge ziemlich konstant ist, und wenn mehrere 
Turbinengruppen zu einer Zentrale vereinigt sind, also besonders in 
größern Anlagen, ist der AVasserstandsregulator zumeist ganz zu entbehren. 




Fig. 802. 



Wasser kraft an lagen. 



L Allgemeines. 

Will man die Energie der ganzen oder eines Teils der AVassermenge 
eines natürlichen Flußlaufes zwischen zwei Punkten A und B nutzbar 
machen, so ist das zwischen A und B vorhandene Gefälle möglichst voll- 
ständig an einer Stelle zu konzentrieren, an welcher dann die Wasser- 
kraftmaschine eingesetzt wird. Das Wasser ist daher so zu führen, daß 
vom Punkt A bis zur Zentrale und von dieser bis zu Punkt B möglichst 
wenig Widerstände vorhanden sind. 



A. Das Wehr und der Kanaleinlauf. 

Es ist leicht möglich, schon im natürlichen Flußbett die Wider- 
stände zu verkleinern, indem man die Wassergeschwindigkeit vermindert 
oder, was dasselbe besagt, den Querschnitt vergrößert. Dies läßt sich 




Fig. 303. 



am leichtesten bewerkstelligen, wenn man dem Fluß an irgend einer 
Stelle unterhalb A ein Hindernis in Form eines Wehres {S in Fig. 303) 
entgegensetzt, wodurch sich zunächst der Wasserspiegel aufstaut, die Fluß- 
tiefe größer wird, und der Wasserspiegel seine Neigung gegenüber der 
Horizontalen und im Vergleich zu seiner ursprünglichen Lage umsomehr 
Terkleinert, je größer die Tiefe durch die Stauung gegenüber dem ur- 
sprünglichen Wert an der betrefifenden Stelle wird. Der Wasserspiegel 
stellt sich somit vom Wehr an aufwärts nach einer Kurve (Staukurve) 
ein, die in der Nähe des Wehres weniger, später mehr geneigt ist, bis 
sie sich schließlich im Punkte A tangentiell an den ursprünglichen 



312 A. Das Wehr und der Kanaleinlauf. 

Wasserspiegel anschmiegt. Die Gewinnung von Gefälle durch Einbau 
eines Wehres ist im allgemeinen billig und man wird daher suchen, diesem 
Umstand dadurch Rechnung zu tragen, daß man das Wehr soweit wie 
möglich flußabwärts setzt. Diesem Bestreben werden allerdings mehr oder 
weniger enge Grenzen gezogen, weil der Wasserspiegel besonders in der 
Nähe des Wehres über dem normalen liegt und so, insbesondere bei Hoch- 
wasser, die Gefahr von XJferiiberschwemmungen vergrößert. Gewöhnlich 
wird die größte Stauung beim Wehr durch die Behörden in der Weise 
festgelegt, daß einerseits der Rückstau im Fluß nicht weiter als bis zum 
Anfangspunkt il der Werkskonzession reicht und anderseits auch bei Hoch- 
wasser eine Schädigung der Flußanlieger ausgeschlossen oder wenigstens 
nicht zu bedeutend erscheint. Da die Flußläufe im allgemeinen be^ Hoch- 
wasser eine Wassermenge führen, die ein Vielfaches der Nieder- oder 
Mittelwassermenge beträgt, während anderseits die Wasserwerke selten 
wesentlich mehr als die Mittelwassermenge verbrauchen, so folgt ohne 
weiteres, daß in Zeiten hohen Wasserstandes ein großer Teil der Wasser- 
menge über das Wehr abfließen muß, während bei Niederwasser das 
Werk oft die ganze Wassermenge zum Betrieb beansprucht. Zur Ab- 
führung der Hochwassermenge über das Wehr ist natürlich eine gewisse 
Wasserdicke über der Wehrkrone notwendig, währenddem diese letztere bei 
Niederwasser den höchsten Spiegel vor dem Wehr und daher auch im 
Oberwasserkanal bestimmt. Der Oberwasserspiegel würde sich daher bei 
Niederwasser wesentlich niedriger einstellen als bei hohem Wasserstand; 
daher würde auch das Gefälle bei Niederwasser nicht vollständig ausgenutzt. 
Um diesem Übelstande abzuhelfen, macht man das Wehr in seinem obem 
Teil oft beweglich (Nadelwehr, Klappen, gewöhnliche oder Stoneysche 
Schützen) oder sieht besondere, tief hinunterreichende Hochwasserschützen 
vor, die eine große Wassermenge abzuführen im stände sind imd daher 
gestatten, im übrigen Teil des Flußlaufes die feste Wehrkrone näher an 
den höchstkonzessionierten Wasserspiegel heranzuführen. Wird in der 
Nähe desjenigen Flußufers, von dem aus das Betriebswasser zur Zentrale 
weitergeführt wird, eine bis zur Flußsohle reichende Hochwasserfalle 
(Grundablaß) aufgezogen, so erfüllt sie zugleich den weitem Zweck, Sink- 
stoffe (Eaes, Sand und Schlamm), die in der Nähe des Kanaleinlasses 
lagern, in den Flußlauf aufzuziehen. 

Vom Wehr an wird das Wasser gewöhnlich in einem längern oder 
kurzem Kanal weitergeführt. Er beginnt am besten etwas oberhalb des 
Wehres und ungefähr rechtwinklig zum Flußlauf, damit er möglichst von 
Geschiebe frei bleibt. Zu dem gleichen Zweck soll seine Sohle etwas 
höher liegen als die Flußsohle. Er muß stets durch Kanaleinlaß- 
fallen vollständig vom Fluß abgesperrt werden können (s. Taf. 13 Fig. 4). 
Bei stark kiesführenden Flußläufen wird man überdies hinter den Einlaß- 
fallen eine weitere Vertiefung anbringen, von der eine Kiesschleuse hinter 
das Wehr in den Flußlauf führt und nötigenfalls hinter der Schwelle 
dieses Kiesfanges eine weitere Reihe von Schützen vorsehen. Führt der 
Fluß wenig Geschiebe, so können, wenn auf der Kanalseite des Wehres 
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ein Grundablaß vorgesehen ist, die besondere Kiesfalle im Kanal und 
die zweiten Kanalfallen entbehrt werden. Um die Kanaleinlaßfalle nicht 
unnötig stark zu belasten, wird ihr beweglicher Teil von der Schwelle 
an nur so hoch gemacht, als es für den Durchfluß der größten Betriebs- 
wassennenge notwendig erscheint, und der noch übrig bleibende Teil bis 
zum höchsten Wasserspiegel als fester Hochwasserschutz ausgebildet 
(siehe Taf. 13 Fig. 1). 



B. Offene Kanäle und Stollen. 

Nächst dem Aufstau des Flusses durch ein Wehr kommt gewöhnlich 
ein weiterer Gewinn an Gefälle in offenen Kanälen am billigsten und 
man wird daher soweit als möglich dieses Mittel anwenden, um das 
Wasser vom Wehr bis zur Zentrale zu führen (Oberwasserkanal, Ober- 
graben). Auch von der Zentrale bis zu Punkt B des Flußlaufes ^vird 
gewöhnlich ein offener Kanal ausgeführt (Unterwasserkanal, Untergraben). 
Hier wirft sich gleich die Frage auf, an welcher Stelle zwischen dem 
Wehr und dem Punkt B die Zentrale anzunehmen ist, wenn die ganze 
Wasserführung nur durch Ober- und Unterwasserkanal geschieht. Den 
Ausschlag gibt gewöhnlich die Kostenfrage; im allgemeinen kommt ein 
Meter Unterwasserkanal erheblich teurer zu stehen als ein Meter Ober- 
wasserkanal, weil jener gewöhnlich größere Ausgrabungen erfordert und 
die dazu nötigen Arbeiten bei durchlässigem Boden zumeist unter mehr 
oder weniger starkem Wasserandrang zu leiden haben. Damach ist es 
verständlich, daß bei den meisten Werken der Unterwasserkanal möglichst 
kurz, der Oberwasserkanal dementsprechend lang gewählt wird. Die 
offenen Kanäle liegen gewöhnlich zum Teil in gewachsenem Boden, zum 
Teil zwischen angeschütteten Dämmen; ihre Ufer bleiben ungeschützt oder 
erhalten Befestigungen aus Flechtwerk, Pflaster oder Mauerwerk (Bruch- 
steine oder Beton). Das Kanalprofil ist gewöhnlich trapezförmig mit 
je nach der Uferbefestigung mehr oder weniger stark geneigten Seiten- 
wänden. Die Wassergeschwindigkeit wird bei kleineren Kanälen 
mit unbefestigten Ufern zu 0,5 bis 0,6 m, bei großen und ausgemauerten 
Kanälen zu 1 bis 1,5 m und mehr angenommen. Der gebräuchlichste Mittel- 
wert der Geschwindigkeit ist für Oberwasserkanäle 0,8 bis 1, für Unter- 
wasserkanäle 0,6 bis 0,8 m. Die Neigung der Sohle wird im Oberwasser- 
kanal gewöhnlich gleich derjenigen des Wasserspiegels bei Mittelwasser 
angenommen. (Über die Berechnung der Druckhöhenverluste in Kanälen 
siehe „Hütte" des Ingenieurs Taschenbuch.) 

Die Stollen werden entweder ofifen (Querschnitt nicht ganz von 
Wasser erfüllt) oder geschlossen als Druckstollen gebaut. Ihre Herstellung 
ist natürlich erheblich teuerer, als die der offenen Kanäle; ihre An- 
wendung ist aber nicht zu umgehen, wenn der Führung eines durchweg 
offenen Kanales sich starke Erhöhungen entgegenstellen, die zu tiefe 
Einschnitte erfordern würden. Die Druckhöhe in geschlossenen Stollen 
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darf bei ausreichend sorgfältiger Ausführung und sicherem Baugrund 
(Felsen) bis zu 50 m und mehr angenommen werden. Zur Sicherung 
gegen Druckschwankungen ist am untern Ende des Druckstollens stets 
ein Wasserschloß oder mindestens eine ausreichend sicher arbeitende, leicht 
kontrollierbare Druckregulierung vorzusehen. 



C. Abschluß- und Relnigungsvorrlchtungen an Kanälen. 

Als Abschlußvorrichtungen kommen hauptsächlich die schon früher 
erwähnten Fallen- oder Schützenzüge, seltener sogenannte Dreh- 
tore, die sich um ihre vertikale Mittelachse drehen können, zur Verwendung. 

1. Die Schätzenzüge. 

Sie bestehen aus dem Gestell aus Walzeisen, einer oder mehreren 
Schützentafeln und der Aufzugsvorrichtung. Das Gestell hat den vom 
Wasser auf die Schützentafel ausgeübten Druck aufzunehmen, die Tafel 
senkrecht zu führen und das Getriebe der Aufzugs Vorrichtungen zu lagern. 
Eine Schwelle, welche die beiden Führungspfeiler miteinander verbindet, 
dichtet bei geschlossener Tafel gegenüber dieser ab. Der die Pfosten 
oben verbindende Fachbaum ist in seinen Abmessungen so kräftig zu 
halten, daß er mit Sicherheit im stände ist, die zum Aufziehen der Tafel 
notwendige Kraft aufzunehmen (siehe unten). 

Die Schützentafeln, welche den eigentlichen Abschluß des Wassers 
zu besorgen haben, bestehen bis zu etwa 10 qm Fläche (größte Breite 
etwa 4 m, größte Höhe etwa 3,5 m) gewöhnlich aus Holzbohlen, die 
durch Nut und Feder miteinander in Verbindung stehen und bei kleinen 
Breiten von einer, bei größeren von zwei Aufzugstangen gefaßt werden. 
Die senkrechte Führung der Tafel übernehmen, wie schon früher erwähnt, 
die Pfosten des Schützengestells. Da die unterste Bohle den größten 
Druck auszuhalten hat, so ist sie auch bestimmend für die Stärke aller 
oder wenigstens der untern Bohlen. Der Druck auf den untersten Streifen 
von der Höhe 1 ist, wenn h die Eintauchtiefe der Schütze, h ihre Breite 
bezeichnet P = yhb > 1 

und daher das Biegungsmoment dieses an beiden Enden aufliegenden 
Stabes ,^ v/zj« 

Für die Biegungsanstrengung kann, im Falle gutes Eichenholz zur Ver- 
wendung kommt, 90 bis 110 kg/cm* zugelassen werden. Ist die Schützen- 
öfifnung größer als oben angegeben, so ersetzt man die Holzlagen 
zweckmäßig durch ein Gerüst von horizontalen T- oder U-Eisen, die auf 
der Wasserseite durch eine Blechtafel verbunden sind, während auf der 
Ablaufseite gewöhnlich einige Versteifungsbänder ausreichen 5 an den Enden 
sind natürlich immer senkrechte Gleitleisten notwendig. Dem je nach 
der Höhe verschieden großen Wasserdruck der einzelnen Fasern kann am 
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besten dadurch Eechnung getragen werden, daß man die horizontalen 
Träger von oben nach unten entsprechend dichter aufeinander setzt. 

Bei sehr großer Oflfnung und großer Wassertiefe reichen auch 
Walzeisenträger nicht mehr aus; sie werden dann ersetzt durch Gitter- 
träger. Da der Wasserdruck auf die Schütze bei großer Schützenfläche 
so bedeutend wird, daß die ihm entsprechende gleitende Eeibung zu 
schwere Aufzugsvorrichtungen verlangt, so läuft in diesem Falle die 
Schützentafel an ihren beiden Enden auf Bollen, die auf jeder Seite in 
einem Rollenwagen zusammengefaßt werden, der sich dann mit der halben 
Schützengeschwindigkeit bewegt (Stoney-Schützen). Die seitliche Ab- 
dichtung übernimmt ein an der Schützentafel aufgehängter Runtlstab, der 
durch den Wasserdruck einerseits gegen die Schütze, anderseits gegen eine 
feste Dichtungsleiste gedrückt wird. 

Die Aufzugsvorrichtung besteht bei gewöhnlichen Schützen, 
wie auf Taf. 6 Fig. 3 bis 5 und Taf. 13 Fig. 1 bis 3 ersichtlich, aus zwei, 
die Schützentafelu fassenden Stangen und dem eigentlichen Hebewerk. 
Die erstem bestehen aus zwei Flacheisen, die durch eingenietete Trieb- 
stöcke miteinander verbunden werden, oder sie sind direkt als Zahnstangen 
aus Gußeisen oder Stahlguß hergestellt. In diese Stangen greifen kleine 
Zahnkolben des Hebewerks ein ; die durch den schiefen Zahndruck hervor- 
gerufene Horizontalkraft wird durch Bollen aufgenommen, welche den 
Zahnkolben direkt gegenüber stehen und die Zahnstangen auf ihrer Bück- 
seite stützen (siehe Taf. 6 Fig. 3 und 4, die eine Ausführung der Maschinen- 
fabrik Geislingen zeigen). Auf den Achsen der Zahnkolben, von denen 
der eine rechts, der andere links in die Zahnstange eingreift, sitzen, 
gewöhnlich fliegend, zwei Schneckenräder, in welche zwei Schnecken, die 
eine links-, die andere rechtsgängig, eingreifen. Durch diese Anordnung 
wird ihre gemeinsame Antriebswelle fast vollständig von Axialkräften 
entlastet und damit ein bedeutender Teil der sonst bei Schneckenantrieben 
vorhandenen Beibung ausgeschaltet. Voraussetzung ist natürlich, daß die 
beiden Schnecken auf ihrer Welle axial fest gelagert sind. Die Schnecken- 
welle selbst wird entweder von Hand oder bei großen Schützen oft auch 
durch Elektromotoren angetrieben (vergl. Taf. 6 Fig. 3 bis 5 und Taf. 13 
Fig. 1 bis 3). Turbineneinlauf schützen, die unmittelbar bei oder in der 
Zentrale stehen, werden hie und da auch hydraulisch gehoben, indem 
anter einen auf der Aufzugsstange sitzenden Kolben Druckflüssigkeit 
geleitet wird (siehe Anlage Beznau Taf. 8 Fig. 2). Die Berechnung der 
einzelnen Teile der Aufzugsvorrichtung erfolgt auf Grund der größten 
Aufzagskraft, die sich zusammensetzt aus dem Gewicht der Schützentafel 
und der Zahnstangen, sowie der Beibung entsprechend dem Wasserdruck. 
Der letztere ist, Vrenn die Schütze nicht überflutet wird, 

2 ' 

die Reibungskraft also {Ji Tauchtiefe, h Breite der Schütze) 

fiyli^h 



2 



> 



316 2. Der Rechen. 

wobei der Reibungskoeffizient (i zu 0,3 bis 0,5 anzunehmen ist. In 
besonderen Fällen (Vereisung) kann die Schützenkraft auch noch erheblich 
größer werden. 

Weite abzuschützende Offnungen werden entsprechend unterteilt und 
in die Einzelöffnungen Schützen eingebaut. Oft erweist es sich auch 
vorteilhaft, die Schützen in der Höhe zu teilen und jede Hälfte mit einer 
besondern Aufzugsvorrichtung zu versehen. Insbesondere geschieht dies 
gern bei Kies- oder Leerlauffallen, um durch die untere Falle Kies und 
Sand, durch die obere im Winter das Treibeis abführen zu können (s. Taf. 13 
Fig. 1). 

2. Der Rechen. 

Damit die Turbinen nicht verstopft werden, sind größere feste Körper 
vom Turbinenschacht abzuhalten. Dies geschieht durch den sogenannten 
Rechen, eine Verbindung von Flacheisenstäben, die zwischen sich je nach 
der kleinem oder größern Lichtweite der Turbinenkanäle einen Zwischen- 
raum von 15 bis 40 mm freilassen: sie werden in diesen Abständen von- 
einander gehalten durch Verbindungsbolzen und zwischenliegende Distanz- 
stücke aus Guß oder Gasrohr. Diese Befestigung der einzelnen Rechenstäbe 
hat bei großer Länge der letztern nicht nur an den Enden, sondern, um 
seitliches Ausschwingen der verhältnismäßig schwachen Stäbe zu ver- 
hindern, in Abständen von etwa 0,6 bis 1,5 m zu geschehen; um Teile 
des Rechens leichter auswechseln zu können, werden durch die oben 
genannte Verbindung Bündel von nur 0,6 bis 1 m Breite hergestellt. 
Die Rechenstäbe stützen sich unten gegen eine Schwelle von winkel- 
oder u-förmigem Querschnitt, oben gegen den ersten Träger der sogenannten 
Rechenbrücke, von der aus die Reinigung des Rechens besorgt wird. Je 
nach Bedarf sind bei langen Rechen weitere Stützpunkte anzunehmen, 
gebildet aus querlaufenden T-Trägern, die ihrerseits entweder auf den 
die Turbinenkammem begrenzenden, gemauerten Pfeilern oder auf solchen 
aus freistehendem Gitterwerk auflagern (siehe Taf. 8 Fig. 2, Taf. 7 Fig. 1, 3 
und 4 und Taf. 14 Fig. 1). 

Die Rechenstäbe dürfen nicht vollständig senkrecht stehen, weil sie 
in dieser Lage nicht oder nur sehr schwer gereinigt werden können und 
sich überdies nicht nur in ihrem obern Teil, sondern auch unten und in 
der Mitte leicht verstopfen. Die günstigste Neigung scheint nach den 
praktischen Erfahrungen bei ungefähr 45 ^ zu liegen ; doch finden sich 
häufig auch solche, die der größern Billigkeit und des kleinern Platz- 
bedarfes wegen gegen die Horizontale bis zu 60 ^ geneigt sind. Die 
Reinigung des Rechens von angeschwemmten Teilen geschieht entweder 
durch eine automatische Vorrichtung oder aber von Hand mit einem so- 
genannten Putzrechen, dessen Zähne in die Zwischenräume der Rechen- 
stäbe einpassen. Damit sie möglichst tief hineinreichen können, werden 
die Distanzbolzen oft nicht in der Mitte der Rechenstäbe angebracht, 
sondern in der Flußrichtung soweit als möglich verschoben. • 
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Durch die Rechenstäbe wird der Querschnitt erheblich verengt, und 
da der zwischen zwei benachbarten Rechenstäben durchfließende Wasser- 
strahl überdies eine Kontraktion erleidet, so ist die Zunahme der Wasser- 
geschwindigkeit im Rechen noch erheblich größer, als sie sich durch die 
bloße Abnahme des lichten Querschnittes ergeben würde. Da die ent- 
sprechende Geschwindigkeitshöhe bei der plötzlichen Erweiterung hinter 
den Rechenstäben fast vollständig verloren geht, so liegt der Wasser- 
spiegel hinter dem Rechen um einen gewissen Betrag, den sogenannten 
Rechenverlust, tiefer als der Spiegel vor dem Rechen. Dieser Rechen- 
verlust kann insbesondere bei Anlagen mit kleinen Gefällen, bei denen 
er sich verhältnismäßig stärker bemerkbar macht, als bei solchen mit 
großen, sehr empfindlich werden, er erhöht sich, wenn die Durchfluß- 
geschwindigkeit groß, wenn der Rechen zum Teil verstopft ist und besonders 
auch, wenn die Rechenstäbe nicht in der Zuflußrichtung des Wassers 
stehen. Es sind bei dem Zusammentreffen dieser ungünstigen Umstände 
schon Rechenverluste von 20 bis 40 cm beobachtet worden, was bei kleinen 
Gefällen leicht einer Einbuße von 10 bis 15 ^o der Gesamtieistung des 
Werkes gleichkommt. 

Im Grundriß wird der Rechen vielfach etwas schief in den Ober- 
wasserkanal eingelegt; vor dem Rechen wird dann eine Vertiefung als 
Eiesfang und an dem mehr flußabwärts gelegenen Teil eine Kiesschleuse 
angeordnet. 



D. Rohrleitungen. 

Wie schon in früheren Abschnitten angeführt, ist man genötigt von 
der offenen Zuleitung des Wassers zu den Turbinen abzugehen, sobald 
das Gefälle 10 bis 14 m übersteigt, immerhin wird auch bei größeren 
Gefällen das Wasser möglichst lang im offenen Kanal oder in Stollen 
geführt, um die Rohrleitung möglichst kurz und steil zu erhalten; denn 
die Wasserführung in der Rohrleitung stellt sich ganz erheblich teurer, 
als im Kanal, und überdies werden durch eine kurze Rohrleitung auch 
alle die Nachteile vermindert, die sich durch die Massenwirkung der 
bewegten Wassersäule in der Rohrleitung ergeben. 



1. Das Wasserschloß. 

Den Übergang vom offenen Kanal zur Rohrleitung vermittelt das 
sogenannte Wasserschloß, das mit einer Leerlauffalle, einem Überlauf 
und vielfach auch mit einem Rechen und einer Abschlußfalle gegen den 
Kanal versehen wird (siehe Taf. 18 Fig. 1, Taf. 30 Fig. 5 und Taf. 43 
Fig. 1 bis 3). Es empfiehlt sich, das Wasserschloß in seinen Abmessungen 
immer reichlich zu halten, damit bei raschem Offnen der Turbinen das 
Wasser im Kanal genügend Zeit hat, sich soweit als nötig zu beschleunigen. 
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bevor der Spiegel im Wasserschloß so tief gesunken ist, daß die Gefahr 
von Lufteintritt in die Rohrleitung entsteht. Gewöhnlich wird mit Rück- 
sicht auf den letztern Umstand der tiefste AVasserspiegel etwa um den 
Durchmesser der Rohrleitung über dem höchsten Punkt der Mündung 
angenommen (siehe auch Seite 267). 

Der erste Schuß der Leitung wird gewöhnlich in das "Wasserschloß 
einbetoniert und trägt zur bessern Befestigung einige, bei Blechrohren 
aufgenietete, bei Gußrohren angegossene Flanschen; in diesem Fall ist 
dann unmittelbar nachher eine Ausdehnungsmuffe anzuwenden. Die 
letztere kann erspart werden, wenn man sich das Rohr mit wenig Spiel 
in einem eingemauerten Ring bew^egen läßt, über den es gegen die Wasser- 
seite zu einige Dezimeter vorsteht; Dichtungsmaterial, das zwischen diesem 
vorstehenden Teil und dem Mauerwerk eingestemmt wird, verhindert dann 
das Austreten des Wassers aus dem Wasserschloß. Wird die Mündung 
der Leitung durch einen Schieber direkt abgeschlossen, so hat sich hinter 
demselben eine bis über den höchsten Wasserspiegel reichende Entlüftungs- 
leitung anzuschließen, die natürlich entbehrlich wird, wenn vor der Ein- 
mündung ins Wasserschloß der Kanal durch eine Schütze abgesperrt 
werden und der Schieber vor der Rohrleitung dadurch entfallen kann. 



2. Die eigentliche Druckleitung. 

Die weitere Leitung besteht nun entweder aus gußeisernen oder 
schmiedeisernen Rohren. Gußrohre haben den Vorteil größerer Steifig- 
keit, größerer Widerstandsfähigkeit gegen Rosten und die Möglichkeit, 
Muffenverbindungen anzuwenden, für sich ; sie werden daher sehr viel bei 
kleineren Drücken und nicht zu großen Durchmessern angewandt. Die 
Gesellschaft der L. von Rollschen Eisenwerke in Clus bei Solothum hat 
sogar schon Gußleitungen für über 300 m Gefälle erstellt. Als Nach- 
teil der Gußrohre ist ihre geringere Elastizität zu bezeichnen, derzufolge 
ein Bruch bei ihnen verhängnisvoller werden kann, als bei schmiedeiserner 
Leitung. Die Beanspruchung des Materiales darf etwa 120 bis höchstens 
150 kg/cm' betragen. Krümmer, Abzweigrohre, Rohre mit Ausschnitten 
(Mannlöchern) sind entsprechend zu verstärken. Sämtliche gußeisernen 
Rohre und Formstücke sollten einem Probedruck von mindestens dem 
doppelten Betriebsdruck unterworfen werden. 

Schmiedeiseme Rohrleitungen werden gewöhnlich aus Blechen auf- 
genietet, seltener geschweißt; für kleinere Durchmesser kommen auch 
vielfach nahtlose Rohre zur Verwendung. 

Bei genieteten Rohren darf das Blech je nach dem Material an der 
schwächsten Stelle zwischen den Nieten mit 600 bis 800 kg beansprucht 
werden; der mit diesen Zahlenwerten ausgerechneten Wandstärke wird 
dann gewöhnlich 1 bis 2 mm für Abrosten zugeschlagen. Die Festigkeit 
in Schweißnähten darf mit etwa 0,75 bis 0,8 derjenigen des vollen 
Bleches in Rechnung gestellt werden. Bei kleinem Druck ist für die 
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Bemessung der Wandstärke die Forderung einer ausreichenden Steifigkeit 
der Rohre maßgebend. 

Die Verbindung der einzelnen Rohre geschieht bei gußeisernen 
Rohren und in neuerer Zeit auch bei nahtlosen, schmiedeisernen Rohren 
(Mannesmann) durch Muffen, bei Blechrohren und geschweißten, sowie 
auch bei Gußrohren mit über 100 bis 150 m Betriebsdruck durch Flanschen. 
Diese werden bis zu etwa 150 m Druckhöhe gewöhnlich eben ausgeführt, bei 
höheren Drücken erhalten sie entweder eine Versatzung oder eine besondere 
Dichtungsnut. In neuerer Zeit kommt auch Gummi als Dichtungs- 
raaterial wieder häufiger zur Anwendung, insbesondere unter Verwendung 
von Flanschenkonstruktionen, wie sie Taf. 42 Fig. 14 und 15 zeigen. Die 
erstere wurde von Bell & Co., die zweite von Gebr. Sulzer in Winterthur 
an der Leitung des Elektrizitätswerkes Engelberg angewandt. Bei beiden 
sind die innem Ringe zweiteilig, wodurch eine Erneuerung der Dichtungs- 
ringe ohne Demontierung der Rohre möglich ist. Um auch bei Flanschen- 
rohren kleine Richtungsänderungen vornehmen zu können, beziehungsweise 
bei allfälligen kleinen Abweichungen die frühere Rohrrichtung wieder 
zu erreichen, fügen Gebr. Sulzer zwischen zwei Flanschen schief ab- 
geschnittene ebene Ringe nach Taf. 43 Fig. 8 ein, durch deren relative 
Verdrehung verschiedene Achsenwinkel entstehen. 

Die Rohre werden gewöhnlich auf Mauersockeln gelagert, seltener 
in die Erde eingebettet und zugedeckt; bei sehr steilen Leitungen sind 
die einzelnen Sockel der bessern Standfestigkeit wegen mit durchlaufenden 
Hauern zu verbinden. 

Da insbesondere nicht gefüllte Leitungen sehr erheblichen Tempe- 
raturschwankungen unterworfen sind, so ist auch für die Möglichkeit der 
entsprechenden Längenänderung Sorge zu tragen. Längere Rohrleitungen 
werden daher je nach 2 bis 400 m durch Ringflanschen in einem stand- 
festen Betonblock gelagert und das obere Ende jeder dieser Teilleitungen 
in einer AusdehnungsmufiFe ähnlich Taf 42 Fig. 16 beweglich erhalten. 
Die Fixpunkte der Leitung kommen an die Stellen zu liegen, an welchen 
die Leitung ihre Richtung ändert, sei es in der Horizontalen oder in der 
Vertikalen. Zwischen den Fixpunkten suche man die Leitung vollständig 
gerade zu halten. Um irgend ein Rohr zwischen 2 Fixpunkten aus- 
wechseln zu können, empfiehlt es sich, zwei Anker vorzusehen, an denen 
das obere Teil jeder Teilleitung soweit hochgezogen w^erden kann, daß 
die Auswechslung des Rohres leicht möglich ist (siehe Taf. 42 Fig. 11 
bis 13). Die Zwischenfixpunkte haben eine Kraft auszuhalten, die sich 
zusammensetzt aus der in die Rohrachse hineinfallenden Komponente 
des Rohrgewichts, der zur Verschiebung der vollgefüllten Leitung 
auf ihrer Unterlage notwendigen Reibungskraft (Reibungskoeffizient 
0,2 bis 0,3) und im Falle von Krümmungen in der Rohrleitung aus der 
dadurch bedingten Kraft des Wasserdruckes. Der unterste Fixpunkt 
tat überdies noch den ganzen Druck auf die Stirnfläche der Rohr- 
leitimg auszuhalten, welchem Umstände besonders sorgfältig Rechnung 
zu tragen ist. 
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Der Durchmesser der Rohrleitung bestimmt sich hauptsächlich nach 
wirtschaftlichen Gesichtspunkten. Einerseits sollen die Widerstände und 
die dadurch bedingte Einbuße an Leistung nicht zu groß werden, ander- 
seits sollen aber auch die bei größerem Durchmesser höheren Anlage- 
kosten noch in wirtschaftlich günstigen Grenzen verbleiben. Im Mittel 
kommen bei kleineren Leitungen Geschwindigkeiten von 1,2 bis 2 m, bei 
größeren solche von 1,5 bis 2,5 m vor; bis 3 m und darüber wird nur 
in seltenen Fällen und nur bei sehr großen Durchmessern gegangen. Oft 
ist es ratsam, den Durchmesser in der untern Hälfte der Leitung kleiner 
zu wählen als oben. 



E. Rohrabschlüsse. 

Die Abschlußvorrichtungen für Rohre teilen sich zunächst in zwei 
Gruppen, in die von Hand oder motorisch und in die automatisch bewegten. 
Von den erstem kommen für Turbinenleitungen nur die Drosselklappen 
und die Absperrschieber in Betracht; Absperrventile werden selten und 
dann nur bei sehr kleiner Wassermenge imd hohem Gefalle angewandt. 
Drosselklappen oder Absperrschieber sind jeder Turbine an längerer 
Rohrleitung vorzuschalten, um sie von dieser vollständig trennen zu können. 
Oft werden auch Absperrorgane in die Hauptleitungen unmittelbar vor 
der Zentrale eingebaut, besonders wenn zwei ein Werk bedienende 
Leitungen als Eingleitung durchgeführt sind. Femer ist für jede Haupt- 
leitung ein Leerlaufschieber (ohne Umleitung!) vorzusehen, im Bedarfsfall 
auch deren mehrere. Ihr Querschnitt soll etwa ^/ss bis Vso desjenigen 
der Hauptleitung betragen. Die automatischen Rohrabschlüsse werden 
mit wenig Ausnahmen in der Nähe des Wasserschlosses eingebaut (siehe 
Taf. 43 Fig. 1 bis 3). 

1. Die Drosselklappe. 

Die Drosselklappe kommt hauptsächlich bei kleinern und mittleren 
Gefällen und größern Leitungsdurchmessem zur Verwendung. Sie hat den 
Vorteil der Einfachheit und großem Beweglichkeit vor dem Absperr- 
schieber für sich, schließt aber nicht so dicht ab wie dieser. Wie aus 
Taf. 20 Fig. 3 bis 6 hervorgeht, ist in das Rohrstück eine um ihre Achse 
drehbare und bei vollständigem Abschluß zumeist etwas schiefstehende 
Klappe eingebaut, welche gegenüber einer ringförmigen Arbeitsfläche so 
gut als möglich abdichtet. Am unvollkommensten wird natürlich die 
Klappe dicht halten in der Nähe der Stellen, an denen die AVelle durch 
das Gehäuse durchgeht. Die Klappe selbst wird gewöhnlich auf die Welle 
aufgeschoben und mit zwei Splinten auf ihr befestigt. Diese Sicherung 
reicht vollständig aus, weil der Wasserdruck eine Reibung zwischen Welle 
und IQappe hervorruft, die schon an sich zumeist zur Mitnahme der 
Klappe genügen würde. Ist das Gefälle nicht sehr groß, so wird die 
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AVelle der Drosselklappe gewöhnlich nur auf der einen Seite durch das 
Gehäuse durchgeführt, wobei man ausnahmsweise der Stopfbüchse zugleich 
die Aufgabe eines Lagers zuerteilt. Bei hohen Gefällen ist die "Welle 
beiderseits ins Freie zu führen, weil andernfalls der Druck auf ihre Stirn- 
fläche zu groß würde. 

Der Antrieb erfolgt fast immer durch ein Schneckensegment und 
Schnecke, einerseits um die notwendige Übersetzung zu erhalten, ander- 
seits um Selbsthemmung in das Getriebe hineinzubringen. Es übt näm- 
lich das Wasser auf die teilweise geschlossene Drosselkappe ein Moment 
aas, das immerhin hie und da im stände wäre, die Drosselklappe zu- 
zuschlagen, wodurch dann sehr gefährliche Wasserschläge in der Rohr- 
leitung entstehen würden. 

Zur Berechnung der Welle ist in erster Linie der Wasserdruck auf 
die geschlossene Klappe zu ermitteln, womit sich dann unter Berück- 
sichtigung der Auflageflächen das Biegungsmoment beim Austritt der 
Welle aus der Klappe ergibt. Das Drehmoment setzt sich zusammen 
aus dem Moment der Lagerreibung (Eeibungskoeffizient 0,2 bis 0,3) und 
dem Moment des Wasserdruckes, das gewöhnlich zu etwa 30 bis 40 % 
des erstem veranschlagt werden darf. Die Materialanstrengung muß, 
damit die Klappe in geöffnetem Zustand den Rohrquerschnitt nicht zu 
stark verengt, gewöhnlich recht hoch (600 bis 800 kg/cm') gewählt werden ; 
doch empfiehlt es sich, mit Rücksicht darauf, dafi bei schiefstehender 
Klappe diese auch zugleich den Anschlag bildet und daher das vom 
Antrieb übertragene Drehmoment noch erheblich größer sein kann, als 
es sich nach der vorstehenden Rechnung ergibt, die Welle, sofern dies 
möglich ist, weniger zu beanspruchen und immer nur bestes Material dazu 
zu verwenden. 

Taf. 20 zeigt in Fig. 3 bis 6 eine Ausführung von Escher, 
Wjü & Co. für kleinere und mittlere Gefälle, Taf. 24 Fig. 1 bis 4 
eine Ausführung von Voith für hohes Gefälle (für die Anlage von 
Glanzmann & Gaßner Taf. 25). 



2. Der Absperrschieber. 

Für kleinere Gefälle und kleinere Leitungen kommen die auch für 
gewöhnliche Wasserleitungen normalen Ausführungen, wie sie beispielsweise 
Taf. 41 Fig. 1 bis 4 und Taf. 42 Fig. 1 bis 4 nach Ausführungen der L. von 
Roirschen Eisenwerke zeigen, zur Verwendung. Für die Abmessungen der 
Aufzugsspindel und des sie antreibenden Handrades ist die Reibung maß- 
gebend, welche der ganz geschlossene Schieber unter dem voDen Wasserdruck 
>einer Bewegung entgegensetzt (Reibungskoeffizient 0,3 bis 0,4), und es ist 
•kbei besonders zu beachten, daß, da die Absperrschieber an Turbinen- 
ieitungen weit häufiger bewegt werden müssen, als Schieber in gewöhnlichen 
Wasserleitungen, die Kraft zur Bewegung nicht zu groß sein darf (Kraft 
am Handrad 15 bis 20 kg, AVirkungsgrad der nicht geschmierten Schraube 
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ungefähr 0,15). Man wähle also ausreichend große Handräder oder füge 
noch eine Übersetzung zwischen Spindel und Handrad hinzu. Bei größeren 
DurchmesBern und höheren G-efällen würde diese Forderung allerdings 
schon zu weit führen. Man bewegt daher die Schieber in diesem Fall 
am besten hydraulisch. Auf der Spindel wird ein Kolben befestigt, 
der sich in einem geschlossenen Zylinder bewegt, und der je nach der 
gewollten Bewegungsrichtung Ton unten oder von oben Druckwasser er- 
hält. Ausführungen der L. von Roll'schen Eisenwerke siehe Taf. 41 
Fig. 5 bis 9 und 12 bis 18. Die Steuerung des Wassers unter, beziehungs- 
weise über den hydraulischen 
Kolben besorgt ein Steuer- 
ventil, wie Fig. 303 bis 305 
zeigen. Die mittlere Leitung 
führt das Druck was ser zu, 
die Leitungen am untern und 
obemEnde desVentiles stehen 
mit dem Ablauf in Verbin- 
I düng. Die liebten Quer- 
" schnitte des Ventiles sind 
so zu bemessen, daß der 
Schieber sich auch dann nicht 
zu rasch auf- oder abwärts 
bewegt, wenn auf ihn keine 
Reibung mehr hemmend ein- 
wirkt, z. B. wenn er beinahe 
yol! geöffnet ist. Die Ge- 
schwindigkeit des Schiebers 
wird sich derart regeln, daß 
durch die Durcbfluöwider- 
stände durch das Ventil ein 
so großer Teil des Gefälles 
Fig. 303 bis 305. aufgezehrt wird, daß der noch 

übrigbleibende Teil gerade 
zur : Bewegung des Schiebers hinreicht. Da die Widerstände des 
Schiebers aber sehr verschieden groß sind, so wird auch seine 
Geschwindigkeit sehr veränderlich sein. Um sich von diesen Zufällig- 
keiten unabhängig zu machen und Schluß- und Öffnungsbewegung 
vollständig in die Hand der Bedienung zu geben, empfiehlt es sich, 
den Steuerstift mit der Schieberspindel durch einen in einem Punkt 
festgetagerten Hebel zu verbinden, und irgend einen der so ent- 
stehenden 3 Gelenkpunkte mittelst Gewinde und Handrad verschiebbar 
zu machen , wie dies schon früher bei der Verstellung der Rück- 
führung von hydraulischen Regulatoren angegeben wurde. 

Da bei Turbinenabsperrachiebern der Druck gewöhnlich nur von 
einer Seite wirkt, so führt mau sie vielfach auch mit nur einer Äb- 
dichtungsääcbe aus. 
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3. Umleitangen. 

Die Kräfte, die zur Bewegung von Drosselklappen und ganz be- 
sonders von Absperrschiebern notwendig werden, nehmen verhältnismäßig 
bald solche Werte an, daß die Bewegung selbst unter Anwendung von 
großen Übersetzungen Schwierigkeiten macht. Man sucht daher diesem 
Umstand Abhülfe zu schaffen durch Anwendung von Umleitungen, d. h. 
man führt eine durch ein besonderes Absperrorgan verschließbare Leitung 
von der einen Seite der Drosselklappe oder des Schiebers auf die andere. 
Soll nun eine beispielsweise an einen Schieber angeschlossene Turbine 
in Betrieb genommen werden, so öffnet man zuerst den Schieber der Um- 
leitung, was bei seinem verhältnismäßig kleinen Querschnitt zumeist leicht 
von Hand geschehen kann. Die Turbine wird dadurch mit Wasser gefiillt, 
und es bildet sich in ihrem Gehäuse Druck. Dieser würde schließlich 
gleich dem Gefällsdruck werden, wenn kein Wasser durch die Turbinen- 
regulierung entweichen würde. Da die Turbinen aber nur sehr selten ganz 
dicht abschließen, so stellt sich natürlich ein konstanter Durchfluß mit 
den entsprechenden hydraulischen Widerständen durch die Umleitung hin- 
durch ein. Immerhin erfüllt diese insofern ihren 
Zweck, als sich der Druckunterschied zwischen den 
beiden Schieberseiten stark vermindert. Um den Zu- 
sammenhang zwischen der Größe der Umleitung und 
dem Druckunterschied auf beiden Seiten des Haupt- 
schiebers zu finden, sei mit den Bezeichnungen in 
Fig. 306 angenommen, es durchfließe das Wasser Fig. 306. 

zunächst die Umleitung vom Durchmesser d mit dem 
Querschnitt /*, ; es verliere seine Bewegungsenergie in dem hinter 
dem Hauptschieber liegenden großen Raum und werde dann genötigt, 
beim Durchfluß durch die Turbinenregulierung nochmals eine Geschwin- 
digkeit entsprechend dem Austrittsquerschnitt /*, anzunehmen. Das ganze 
Terfügbare Gefalle H wird demnach aufgezehrt durch die in der Um- 
leitung vorhandene Geschwindigkeitshöhe, durch die dort auftretenden 
Widerstände und durch die Austrittsgeschwindigkeitshöhe, so daß die 
Gleichung gilt , , , 

oder, wenn ZT, die hinter dem Hauptschieber herrschende, zur Erzeugung 
der Austrittsgeschwindigkeit notwendige Druckhöhe bezeichnet. 




H=H.[i+;{-^)']. 



Das Verhältnis des Druckhöhenunterschiedes H — Ht am Schieber zum 
ganzen Grefälle wird dann 
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und daraus 



m= 



Sil-') 

Steht die geschlossene Turbine unter dem Druck des ganzen Gefälles, 
so wird das Wasser durch die Fläche /i mit der Geschwindigkeit iJ3g II 
fließen und in der Sekunde eine Wassermenge xQ ausströmen, wobei Q 
die volle Wassermenge bedeutet. Ist c« die spezifische Geschwindigkeit 
im Eintrittsquerschnitt F^ des Gehäuses, so gilt 



U = xc,F, 
und, in die frühere Gleichung eingesetzt, 



fx«cj(i— 2r) 



Sind De und dx die F, und /i entsprechenden Durchmesser, so erhält 
man schließlich ^ tx^^n-^-, 

Hierin bedeutet d^ den Durchmesser der Umleitung, D, denjenigen 
des Gehäuseeintritts, ^ den Widerstandskoeffizienten der Umleitung, der 
gewöhnlich mit etwa 2 in Rechnung gesetzt werden darf, x das Verhältnis 
der bei geschlossener Regulierung durch die Turbine durchgehende Wasser- 
menge zu derjenigen bei voller Öffnung, c« die spezifische Eintritts- 
geschwindigkeit ins Gehäuse und a das Verhältnis des bei geöffneter 
Umleitung sich einstellenden Druckabfalles zum ganzen Druck, x stellt 
sich gewöhnlich auf 0,03 bis 0,1, bei beschädigter Turbine (ausgebrochenen 
Leitschaufeln) aber auch auf 0,2. In der untenstehenden Tabelle ist das 

Verhältnis -j^- für verschiedene Annahmen ausgerechnet, wonach sich im 

Mittel Werte von J bis \ ergeben. 



g 


0,2 


0,2 


0,1 


0,1 


0,1 


c. 


0,2 


0,2 


0,2 


0,2 


0,3 


X \ 


0,1 


0,05 


0,1 


0,05 


0,1 


dl 


1 

"4,2" 


1 

6 


1 

8,4 


1 

4,9. 


1 

2.8 
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g 



Die automatischen Rohrabschlüsse haben die Aufgabe, die Leitun 
abzuschließen, sobald die Wassergeschwindigkeit ihren normalen Wert 
wesentlich übersteigt, wie dies bei einem Bruch der Leitung oder der 
Turbine gewöhnlich vorkommen wird. Die Folgen solcher Brüche können 
bei großen Gefällen und großen Leitungsquerschnitten außerordentlich 
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srhnere sein, insbesondere dann, wenn die Rohrleitung aus einem großem 
Sammelbecken (Stauweiher) gespeist wird, nnd daher der Wasseraustritt 
mit seinen zerstörenden Wirkungen lange Zeit mit Yoller Wucht andauern 
kann. Um solche Unglücksfälle nach Möglichkeit auszuschalten oder 
wenigstens ihre Wirkung zu mildern, werden vielfach im obem, seltener 
aiich im untern Teil der Bohrleitung automatische Absperrvorrichtungen 
angebracht. Diese werden, wie Fig. 307 und Taf. 42 in Fig. 5 bis 10 an 
einem Ausführuagsbeispiel der L. von RoU'schen Eisenwerke zeigen, in 
der Form eines großen Tellerventiles konstruiert. Wie aus Fig. 307 zu 
ersehen, sitzt der Ventilteller B auf einer Spindel, die an ihrem einen 
Ende einen in einem Zylinder K laufenden Kolben trägt, währenddem 
ibr anderes Ende in einem Äuge axial geführt ist; an einem Stellring 
der Spindel greift überdies unter Ver- 
mittlung von 2 Laschen die Kurbel 
einer durchgehenden Welle an, die an 
ihrem Außenende einen mit Gewicht 
belasteten Hebel trägt. Dadurch 
wird das Ventil mit einer gewissen 
Kraft in seiner geöffneten Stellung 
gehalten. Vergrößert sich nun die 
Geschwindigkeit in der Rohrleitung, 
W3 bildet sich , da das Wasser bei 
seinem Umlauf am dasTellerventil eine 
verhältnismäßig große G-eschwindig- - 
keit annehmen muß, ein Überdruck in 
der Richtung der Rohrleitung, der 
von einer gewissen Geschwindigkeit 
an im stände ist, das Gewicht des 

änßem Hebels zu überwinden und p.. g^^ 

somit das Ventil in der Richtung auf 

.Schließen in Bewegung zu setzen. Dabei wächst der Überdruck auf das 
Ventil sehr rasch an, sodaß es selbst bei ziemlich großen Bewegungswider- 
»täoden kein Halten mehr gibt bis zum vollständigen Abschluß. Dieses 
rasche Anwachsen der Kraft hätte nun aber eine zu große Geschwindig- 
keit des Ventiles und damit Schläge in der Rohrleitung zur Folge, wenn 
der mit der Spindel in Verbindung stehende Bremskolben das im Zylinder 
A' befindliche Wasser nicht durch eine kleine, von außen einstellbare 
Öffnung verdrängen müßte (siehe Taf. 42, Fig. 6). Schon während der 
Bewegung des Ventiles und jedenfalls bei seinem vollständigen Abschluß 
bildet sich hinter dem Ventil ein Druck, der kleiner ist als derjenige der 
Atmosphäre; es wird sich daher nach Bedarf die Luftklappe im Stutzen 
£ liffnen, sodaß sich die Leitung entleeren kann. Zum Offnen des Haupt- 
ventiles ist die Leitung zuerst wieder zu füllen mit Hülfe des kleinen 
•Sehiebers D, G. Ein nicht zu großer Anlaufwiderstand bildet die not- 
wendige Voraussetzung für eine richtige Betriebsbereitschaft dieser Vor- 
ricbtUDgen, und es ist daher auch eine besondere Schmierleitung S (Taf. 42, 
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Kg. 5) zur Schmierung des Bremskolbens vorgesehen; überdies ist es not- 
wendig, das Ventil von Zeit zu Zeit durch Lüften des Antriebhebels in 
Bewegung zu setzen. Um das Ventil leicht wieder zurückziehen zu können, 
enthält der Bremszylinder gegen den Ablauf zu ein Rückschlagventil 
(Taf. 42, Fig. 10). Femer ist im tiefsten Punkt des Ventilgehäuses ein 
Schlammhahn angebracht. 



IL Die Kraftzentrale. 

A. Anlagen mit offenen Turbinen. 

Wie schon früher erwähnt, wird das Wasser vor seinem Eintritt in 
die Zentrale durch einen Rechen gereinigt, vor dem wenn möglich noch 
eine Vertiefung als Kiesfang mit einer ins Unterwasser führenden Kies- 
schleuse angebracht wird. Hinter dem Kechen folgt die ßechenbrücke, 
die so breit sein soll, daß der erstere mit einem bis zu seinem Grunde 
reichenden Putzrechen noch bequem gereinigt werden kann. Die Mindest- 
breite soll 1 bis 1,5 m nicht unterschreiten. Jeder Turbinenschacht soll 
durch eine besondere (Einlaß-)Schütze, die gewöhnlich unmittelbar vor 
dem Gebäude oder innerhalb desselben angebracht wird, vom Kanal ab- 
gesperrt werden können ; nur bei Turbinen mit liegender Welle steht die 
Schütze, um an Länge der ganzen Anlage zu sparen, oft vor dem 
ßechen, der dann zum Teil über den Turbinen liegt. Enthält die Zentrale 
mehrere Gruppen, so sind an jedem Pfeiler vor der Schütze zwei um 
200 bis 400 mm von einander abstehende Dammfalzen, senkrechte Nuten 
von etwa 100 bis 200 mm Breite und 80 bis 120 mm Tiefe anzubringen, 
damit im Falle von Reparaturen an einer Schütze der betreffende Turbinea- 
schacht vom Kanal durch die in die Dammfalzen eingelegten Bohlen und 
dazwischen aufgestampftes Füllmaterial vom Kanal abgeschlossen werden 
kann (siehe beispielsweise Taf. 7 Fig. 3 und 4, Taf. 8 Fig. 2 und 4, Taf. 1 4 
Fig. 1 und 3 und andere). Das Gleiche wird gewöhnlich auch im Unter- 
wasserkanal vorgesehen. Jeder Turbinenschacht soll durch ein besonderes 
Ventil von 200 bis 300 mm Durchmesser ins Saugrohr oder ins Unter- 
wasser entleert werden können (siehe Taf. 7 Fig. 1 bis 4, Taf. 14 Fig. 1 
und 2 und andere). Der Turbinenschacht ist entweder mit leicht entfern- 
baren Bohlen von mindestens 50 mm Stärke oder Riffelblech einzudecken, 
oder es ist, falls er überwölbt wird, im Gewölbe eine so große Öffnung 
vorzusehen, daß auch die größten Stücke bei der Montage leicht ein- 
gebracht werden können; eine feste Leiter soll das Einsteigen vom 
Maschinenraum aus ermöglichen. 

Die Turbinen sollen wenn irgend möglich so hoch gesetzt werden, 
daß sie nicht mehr im Unterwasser liegen. Die Höhenlage der Turbine 
wird nun aber durch folgende Rücksichten eingeschränkt. Das Saugrohr 
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arbeitet umso schlechter, je kleiner die axiale Saugrohrgeschwindigkeit 
ist, AVenn daher die gleiche Turbine mit verschiedenen Gefällen arbeitet, 
so darf, weil mit dem Gefälle auch die Saugrohrgeschwindigkeit wächst, 
die Saughöhe bei größeren Gefällen ebenfalls größer angenommen werden ; 
allerdings darf sie im Maximum den Wert 6 bis 7 m nicht überschreiten. 
Einen weitem Gesichtspunkt zur Bestimmung der Höhenlage der Turbine 
gibt die Erscheinung, daß sich an der Wasseroberfläche im Schacht gern 
Wirbel bilden, die sogar im stände sind, der Turbine Luft zuzuführen, 
sobald sie zu nahe am Oberwasserspiegel sitzt. 

Mit Rücksicht auf all diese verschiedenen Momente soll die Ent- 
fernung der obersten Eintrittskante vom Oberwasserspiegel mindestens 

betragen, H = Gefälle, D = Außendurchmesser der Turbine, wozu dann 
nach früherem noch die Bedingung für die größte Saughöhe H, kommt 

jH; < 6 bis 7 m . 

Eür die Lage der Turbine im Gebäude ist hauptsächlich der Umstand 
maßgebend, daß tief unter das Unterwasser hinabreichende Fundamente 
möglichst eingeschränkt werden sollen; man verlegt daher die Turbine 
zumeist möglichst weit flußabwärts, wie dies aus Taf. 5 Fig. 2 und Taf. 7 
Fig. 1 und Fig. 4 zu ersehen ist. 



1. Ausgeführte Anlagen mit stehender Welle. 

Auf Taf. 5, Fig. 2 bis 4 ist die Turbinenanlage für das Stift Lilien- 
feld (Niederösterreich) dargestellt, dessen maschinelle Einrichtung von der 
Leobersdorfer Maschinenfabrik von Ganz & Comp, ausgeführt wurde. Die 
Turbine (Taf. 5, Fig. 1) ist konstruiert für 

JT=2,81 m 
Q = 4 cbm/sek. 
.V=113 PS 
n = 53V»/min. 

Ihr Ringzapfen ist, wie auch das erste und das zweite Lager der 
Vorgelegew^elle auf einen kräftigen gußeisernen Balken aufgelagert. Ein 
hydraulischer Regulator mit an den Pendelständer angebauter Pumpe 
besorgt die Regulierung der Turbine. 

Währenddem bei der vorbeschriebenen Anlage das Kammrad an 
der Turbinenwelle durch Untergrifif arbeitet, ist es bei der Anlage der 
Bremer-Besigheimer Ölfabriken Taf. 7 Fig. 1 fliegend auf der Turbinen- 
welle angeordnet. Der Ringzapfen sitzt in einem direkt auf das Gewölbe 
aufgelagerten Bock. Die Turbine wurde ausgeführt von der Maschinen- 
fabrik Geislingen in Geislingen. Der Rechen stützt sich unten auf eine 
Schwelle aus U-Eisen, oben gegen die Rechenbrücke und in der Mitte 
gegen einen durchlaufenden durch Mittelpfeiler abgestützten U-Träger. 
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Eine weitere Anlage, ebenfalls mit einfachen Turbinen, zeigt Taf. 7 
Fig. 2 bis 4, die Turbinenanlage der Seydell'schen Mühlen, Guben, aus- 
geführt von Briegleb, Hansen & Co. in Gotha. Jede Turbine ist kon- 
struiert für 

fi = 3,5 m Q = 9,0 cbm/sek. JS = 315 PS ) 

JT = 4,0 ö = 8,2 N= 350 \ n = 69/min. 

ir=4,5 (2 = 7,1 2V^=350 J 

(nähere Beschreibung siehe Seite 18ü); ihre obere Lagerung geschieht 
durch zwei kräftige T-Balken und dazwischen gebaute, gußeiserne Tra- 
versen, von denen die eine auch den Kugelspurzapfen (Fig. 169 Seite 178) 
trägt. Die Regulierung besorgen hydraulische Regulatoren. 

Als Beispiel einer Anlage mit mehrfachen Turbinen auf stehender 
Welle sei auf Taf. 8 Fig. 1 bis 6 die Anlage Beznau^ angeführt, deren 
maschineller Teil mit Ausnahme der elektrischen Maschinen und Apparate 
sowie der Dampfturbinen und Kessel von der Firma Th. Bell & Cie. in 
Kriens ausgeführt wurde (genaue Beschreibung der Anlage siehe Schweiz. 
Bauzeitung 1907). 

Im ganzen sind 11 Generator- und 2 Erregerturbinen, wovon eine 
als Reserve, eingebaut; die elektrischen Maschinen sitzen direkt auf den 
Turbinenwellen. Die Turbinen bestehen, wie aus Taf. 8 Fig. 1 und 2 und 
Taf. 9 Fig. 1 bis 4 ersichtlich, aus je 3 Räderpaaren. Die Leiträder werden 
durch Bellregulierung reguliert. Der Ringzapfen (Pressöl) sitzt auf dem 
den Turbinenschacht oben abschließenden Deckel. Sechs der 11 Generator- 
turbinen sind als „Niederwasser-Turbinen", 5 als „Hochwasser-Turbinen" 
ausgeführt und zwar für die nachstehenden Konstruktionsdaten 

Niederwasserturbinen Hochwasserturbinen 
H= 3,3 3,9 3,2 3,7 m 

N = 750 1000 900 1200 PS 

n = 66,6 66,6/min. 

Die Regulierung geschieht durch hydraulische Regulatoren, die alle 
an eine mit der Pressöl- Anlage in Verbindung stehende Leitung an- 
geschlossen sind. Die Öldruckanlage besteht aus zwei von den Erreger- 
turbinen angetriebenen Pumpen, die bei 60 Umdrehungen in der Minute 
600 Minutenliter Ol auf 30 Atmosphären zu pressen im stände sind. 
2 Windkessel von 600 bis 1000 Liter Ölinhalt bieten eine genügende 
Reserve gegen einen vorübergehend sich über den Mittelwert erhebenden 
Ölverbrauch. Durch elektrisch angetriebene Kompressoren kann die 
Luft in den Windkesseln jederzeit erneuert oder vermehrt \^erden. Über- 
strömventile in der Nähe der Pumpen führen das Ol ab, wenn für die 
Spurzapfen und Regulatoren weniger gebraucht wird, als die Pumpen 
liefern. Das Ol wird den Regulatoren und Spurzapfen durch eine Ring- 
leitung zugeführt, von der ohne größere Einschränkung des Betriebes 
jederzeit ein beliebiger Teil außer •Betrieb gesetzt werden kann. Der 
Olbedarf beträgt für jedes Spurlager 20 bis 30, für jeden Regulator 

* Aus „das Elektrizitätswerk Beznau a./Aare" Schweiz. Bauz. 1907. 
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ungefähr 30 1/min. Das von den Regulatoren und den Spurlagem her- 
kommende Ol sammelt sich in zwei Ol- und Absetzkasten. 

Der Einlaufrechen hat eine Gesamtbreite von 90 m und besteht 
aus Flacheisenstäben von 7600 mm Länge, 50 mm Breite und 8 mm 
Dicke; die lichte Durchgangsweite beträgt 30 mm. Die Rechenstäbe sind 
in Abständen von 1220 mm durch T-Balken No. 26 unterstützt, sodaß 
sie auch bei vollständiger Verstopfung des Rechens genügende Festigkeit 
besitzen. Der Rechen ist durch 3 bis über ihn hinaus vorgezogene 
Zwischenpfeiler in 4 selbständige Abteilungen geteilt. Die Einlaufschützen 
können hydraulisch gehoben und gesenkt werden; sie sind zu diesem 
Zweck ebenfalls an die Druckölleitung angeschlossen. 

Um jede Turbinenkammer vollständig entleeren zu können, ist eine 
durchgehende, an Zentrifugalpumpen angeschlossene Leitung angeordnet, 
von der aus ein Saugrohr in jeden Turbinenschacht hinunter reicht. Ist 
eine Kammer zu entleeren, so wird sie mittelst einer auf einer Längsschiene 
fahrbaren, in die Dammfalzen passenden Schütze gegen das Unterwasser 
abgesperrt, die betreffende Saugleitung an die Entwässerungspumpe an- 
geschlossen und diese in Betrieb gesetzt. 

In neuester Zeit ist das Werk durch eine Reserveanlage mit 2 
Parsonsdampfturbinen von je 2400 KW erweitert worden (siehe Taf. 8 
Fig. 3 bis 6). 
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Wie schon früher bemerkt, werden die Turbinen, soweit es die Ver- 
hältnisse gestatten, gern mit horizontaler Welle ausgeführt, weil sie 
dadurch zugänglicher sind und ihre Lagerung durch den Wegfall des 
Spurzapfens einfacher wird; auch können die oft Anstände verursachenden 
Winkelräderantriebe entbehrt werden. Die Anwendung der horizontalen 
Welle wird jedoch eingeschränkt durch die Forderung, daß in der Regel 
kein wichtigerer Teil des Antriebes (Riemenscheiben, Seilscheiben, 
Dynamomaschinen usw.) unter dem Unterwasserspiegel liegen darf, weil 
es sonst schwer fallen würde, diese Teile bei nicht ganz dichtem Mauer- 
werk trocken zu halten, und es einer besondem Pumpe bedürfte, um 
Wasser, das einmal in die Fundamentgruben dieser Teile gelangt ist, 
wieder zu entfernen. Anderseits darf, wie bei der vertikalen Welle, der 
oberste Rand des Turbineneinlaufes nicht zu nah an den Oberwasserspiegel 
gelegt werden; es soll vielmehr diese Entfernung mindestens wieder 

H , D 

betragen, worin H das Gefälle, D den äußern Durchmesser der Turbine 
bezeichnet. Bedeutet D' den größten Durchmesser des angetriebenen 
Teiles, so muß, wenn die vorerwähnten Bedingungen eingehalten werden 
sollen, das Gefälle für die Turbine mit horizontaler Welle mindestens 
den Betrag If=D-f f D' 
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erreichen, besser ihn noch etwas übersteigen. Der Einlauf in die Zentrale 
wird ähnlich ausgeführt wie bei den Turbinen mit stehender Welle; 
Kechen und Einlaßschütze werden gleich angeordnet. Ebenso ist immer 
ein Entleerungsventil des Schachtes und eine Einsteigleiter vorzusehen. 
Die Turbine wird auch hier wieder so weit als möglich gegen das Unter- 
wasser hingeschoben, um wenig tiefliegende Fundamente zu erhalten ; doch 
läßt sich in dieser Beziehung nur wenig gewinnen, falls, wie dies bei 
großen Anlagen mit mehreren Einheiten die Regel ist, der Ablauf unter 
dem Gebäude hindurch bewerkstelligt und dieses auf die Kammerpfeiler 
aufgebaut werden muß. Es bietet in dieser Hinsicht die stehende Welle 
oft so große Vorteile gegenüber der liegenden, das Gebäude wird bei ihr 
durch die kleine Ausdehnung der tiefliegenden Fundamente um so viel 
billiger, daß sie oft trotz ihrer Nachteile vor der liegenden den Vorzug erhält. 

Auf Taf. 9 Fig. 5 bis 7 ist die Anlage für Herrn Max Merbeth, 
Heinersdorf bei Ortrand, dargestellt, die von der Maschinenfabrik 
Germania in Chemnitz ausgeführt wurde. Die Turbine ist aus den Fig. 8 
und 9 der gleichen Tafel ersichtlich. Die Anlage ist besonders deshalb 
beachtenswert, weil sie zeigt, wie vorteilhaft sich zumeist ein Wasserrad 
durch eine Turbine ersetzen läßt und wie einfach sich hier gegenüber dem 
mit Stimradübersetzung ausgerüsteten Wasserrad der Antrieb gestaltet. 

Taf. 10 zeigt in Fig. 1 bis 4 eine von der Firma J. J. Bieter & Cie. 
ausgeführte Anlage mit zwei zusammengekuppelten einfachen Turbinen, 
von denen aber jede für sich reguliert werden kann, sodaß in einem weiten 
Bereich der Wassermenge ein hoher Wirkungsgrad erwartet werden darf. 

Als Beispiel einer Turbinenanlage mit vierfacher Turbine ist auf 
Taf. 12 bis 15 die AVasserkraftanlage bei Wangen an der Aare * dar- 
gestellt. Auf Taf. 12 ist aus Fig. 3 das Längenprofil, aus Fig. 4 der 
Lageplan der Anlage zu ersehen. Auf Taf. 13 findet sich in größerem 
Maßstabe das Wehr und zwar in Fig. 4 ein Lageplan der ganzen Wehr- 
anlage samt Kanaleinlauf, in Fig. 5 und 6 das eigentliche Stauwehr in 
Grund- und Aufriß, in Fig. 3 der Querschnitt durch eine Wehröfinung. 
Fig. 1 zeigt die Kanaleinlaßschütze, Fig. 2 den Schnitt durch den 
Grundablaß. Die Sohle des Kanaleinlaufs liegt 1 m über dem Fluß- 
bett, senkt sich dann allmählig bis zu dem gegen die Kanalsohle 1 m 
tiefen Kiesfang, der in sanftem Bogen unterhalb des Wehres und ab- 
schließbar durch Kiesschleusen wieder in den Fluß einmündet; durch 
diese Vorkehrung erscheint ein übermäßig starkes Verkiesen des Werk- 
kanales ziemlich ausgeschlossen. Der Oberwasserkanal führt auf etwa 
7 km Länge zumeist im Einschnitt bis vor die Zentrale bei Bannwil. 
Besondere Schwierigkeiten galt es zu überwinden bei der Bahn-, Kanal- 
und Straßenkreuzung unterhalb Wangen, sowie in der Gegend des so- 
genannten Fahrhöfli, wo sich der Kanal, nur durch eine Mauer von der 
Aare getrennt, unmittelbar an einen sandigen Abhang anlehnt, einen 
Baugrund, der außergewöhnliche Befestigungen notwendig machte, die 

* Ausführliche Beschreibung siehe K. Meyer, „Das Elektrizitätswerk 
Wangen an der Aare", Zeitschr. d. V. d. Ing. 1906. 
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immer noch nicht einen zweimaligen Wassereinbruch zu verhindern ver- 
mochten. Vor dem Rechen der Zentrale ist ein weiterer, in die Aare 
führender Kiesfang vorgesehen. Das Maschinenhaus (Taf. 14 Fig. 1 bis 3 
und Taf. 15 Fig. 1 und 2) besteht aus sieben in einer Reihe angeordneten 
Turbinenkanmiem, deren Abläufe unter der Maschinenhalle durch in den 
Fluß führen. Die 7. Turbinenkammer wird vorerst allerdings als Leer- 
lauf benützt und ist dementsprechend auch noch durch keinen Rechen 
geschützt. In einem kleinen auf der linken Seite gelegenen Wasserschloß 
zweigen zwei Rohrleitungen für die zwei Regulierturbinen ab, deren 
Pumpen das Drucköl für die hydraulischen Regulatoren liefern. Jede 
dieser Pumpen fördert bei 60 Ümdr./Min. 120 Liter Ol von 10 bis 15 Atm. 
Überdruck. Sie saugen aus einem Sammel- und Reinigungsbehälter, in 
den das verbrauchte Ol von den Regulatoren her wieder zurückfließt. 
Die Hauptturbinen, vierfache Francisturbinen (Taf. 1 2 Fig. 1 und 2) sind 
gebaut für nachfolgende Konstruktionsdaten: 

H= 8,4 7,7 m 

Q = 17,3 19,5 cbm/sek. 

N=\bQO 1500 PS 

n = 150 150/min. 

Äisr,v= 40G 452 

Für die Regulatoren wurden folgende Garantieen gegeben: 

Belastungsänderung Geschwindigkeitsänderung 

(höchstens) 
100 ^/o 5 ö/o 

25^/0 3^/0 

(Belastung konstant) 1 ^/o 

Die maschinelle Einrichtung ausschließlich der elektrischen Maschinen 
und Apparate wurde von Escher, Wyß & Co. in Zürich geliefert. 



B. Anlagen mit geschlossenen Turbinen. 

über die Wasserfassung, Ausfuhrung der Rohrleitung usw. siehe 
Seite 317. An dieser Stelle ist lediglich noch anzuführen, daß die Rohr- 
leitung im Gebäude vielfach bewegliche Auflager erhält, mit denen sie 
der Höhe nach ein wenig verstellt werden kann. Zwischen Rohrleitung 
und Turbine wird überdies gern ein Paßstück eingefügt, dessen eine 
Xietnaht erst bei der Montage vollendet wird (siehe Taf. 25 Fig. 1). 



1. Ausgeführte Anlagen mit stehender Welle. 

Taf. 40 Fig. 4 zeigt den Längsschnitt durch die Wasserkraftanlage 
Wädenswil an der Sihl.^ Ein Wasserstollen unterführt zunächst einen 

* Ausführliche Angaben darüber siehe Schweiz. Bauzeitung 1897. 
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Bergrücken bei Hütten und mündet in einen Stauweiher, aus dem 
eine Rohrleitung (Taf. 40 Fig. 2) bis zur Zentrale führt. Nach einem 
tiefsten Punkt in der Nähe der Straßenunterführung steigt die Rohr- 
leitung wieder etwas an bis zum Waldhaldedurchstich und mündet dort 
in das aus Fig. 1 und 5 ersichtliche Standrohr, das allerdings so hoch 
hinaufgeführt ist, daß ein Überlauf des Wassers auch bei starken Druck- 
schwankungen nicht eintritt. (Beschreibung der Turbinen siehe Seite 90.) 
Als Beispiel einer Anlage mit einfachen, geschlossenen Francis- 
turbinen auf stehender Welle sei hier die Anlage Kykkelsrud* am 
Glommen (Norwegen) angeführt. Wie aus Taf. 18 Fig. 1 und 2 
ersichtlich, wurden zunächst zwei 3000 PS-Generatorturbinen und zwei, 
an einem Rohrstrang angehängte Erregerturbinen aufgestellt. Die letzteren 
sind Kesselturbinen mit Drehschaufelregulierung (Seite 197) und wurden, 
wie die erste Generatorturbine von Voith geliefert, währenddem die 
zweite im ersten Ausbau gelieferte Generatorturbine von Escher, Wyß & Co. 
gebaut wurde. Für die Turbinen wurden folgende Leistungen garantiert: 

Generatorturbinen: H = 16—19 m N= 3000 PS 

Erregerturbinen: H = 19—19 m ]Sr= 280 PS 

Taf. 14 Fig. 4 zeigt eine umgeänderte Anlage der Firma Rieter, bei 
der ausnahmsweise der Ringspurzapfen auf einer Wandkonsole sitzt. 

Geschlossene Zwillingsturbinen auf stehender Welle zeigt Taf. 19 
Fig. 1 bis 5, die einer der großen AVasserkraftanlagen der Canadian 
Niagara Falls Power Comp.* angehören. Wie aus Taf. 20 Fig. 2 ersichtlich, 
wird das Wasser durch einen ganz kurzen Zulaufkanal dem Turbinen- 
haus zugeführt, das als über 40 m tiefer Schacht in den Fels eingesprengt 
ist. Ein ziemlich langer Ablaufstollen von 5,74/6,4 m im Lichten führt 
das Wasser unterhalb des Falls wieder in den Fluß. Die Turbinen 
(siehe Seite 197) sind konstruiert von Escher, Wyß & Co. für 

H=40m iV^ = 10 000 PS n = 250/min. 

In der Zuleitung herrscht bei Vollbetrieb eine Wassergeschwindig- 
keit von 3,4 m, im Unterwasserstollen bei einer Wassermenge von 250 cbm 
eine solche von 8 m. 
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Den Antrieb einer Spinnerei durch eine Kesselturbine zeigt Taf. 26. 

Kesselturbinen mit axialem Zufluß, wie die vorige von Rieter 
gebaut, enthält das Elektrizitätswerk Rio Algar (Spanien) Taf. 26 Fig. 4 bis 6. 
Konstruktionsdaten: fl'= 45 m 

^ = 1,1 cbm/sek. 
i\r=500PS 
n = 375/min. 



* Ausführliche Angaben von Kinbach siehe Zeitschrift d. V. d. Ing. 1904. 

* Siehe Anmerkung auf Seite 197. 
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Die obere Grenze der Anwendung von Spiralturbinen liegt, wie schon 
aus früherem hervorgeht, bei etwa 100 bis 140 m. Eine in dieses Bereich 
fallende Anlage wurde von der Firma Voith für die Herren Glanz- 
mann & Gaßner in Neumarktl ausgeführt. Sie ist für 3 Turbinen vor- 
gesehen, von denen jede bei 103 m Gefälle, einer Wassermenge von 
0,8 cbm/sek. und 750 Umdr./min. 870 PS leistet. Sie werden, um von 
der Reinheit des Wassers unabhängig zu sein, durch Öldruckregulatoren 
reguliert. Druckregulatoren nach Taf. 25 Fig.» 8 bis 13 sollen die Druck- 
schwankungen in ausreichend engen Grenzen halten. 

Wie schon früher bekannt gegeben, werden die Turbinen vielfach 
in Zwillingsanordnung ausgeführt, um den Axialdruck unschädlich zu 
machen. Als typisches Beispiel einer solchen Anlage kann das Elektrizi- 
tätswerk Paderno d'Adda^ gelten, das seine Energie zum größten Teil 
nach Mailand überträgt. Taf. 30 Fig. 6 zeigt den Lageplan des ganzen 
Werks. Der zum Teil offen, zum Teil als Stollen geführte Zulauf mündet 
schließlich in 3 Armen in ein reichlich weites Wasserschloß (Fig. 5), 
von dem aus sieben durch Schützen abschließbare Hauptleitungen von 
2100 mm Durchm. das Wasser den Turbinen zuführen. An ihrem Ende sitzt 
ein Stutzen, der durch ein Ventil abgeschlossen wird. Das letztere dient 
zur Entleerung der Rohrleitung und war zugleich als Sicherheitsventil 
vorgesehen. Der letztern Aufgabe wurde es allerdings erst gerecht, 
nachdem zu seiner Bewegung ein durch ein Manometer gesteuerter hy- 
draulischer Zylinder angebracht worden war. Die von Ing. A. Riva 
Monneret & Co. in Mailand gelieferten Turbinen (Taf. 30 Fig. 1 bis 3) 
sind konstruiert für fi == 28 m 

Q = 7,5 cbm 

iV = 2160PS 

n ^ 180/min. 

Sie standen hinsichtlich der Leistung lange Zeit an der Spitze aller in 
Europa laufender Turbinen. 

Die Regulatoren werden mit Leitungswasser gespeist, das durch 
Sandfilter im Wasserschloß gereinigt wird. 

Besondere Sorgfalt wurde, wie übrigens bei den meisten ober- 
italienischen Werken, auf eine gute Durchbildung des Überlaufes verwandt. 
Als Überfallskanten dienen nämlich nicht nur die vordere und hintere 
Längsmauer des Wasserschlosses in der Breite des Überfalles, sondern 
es wird die Überfallskante noch weiter verlängert durch 6 Kamine, die 
in der Mitte des Überfallbeckens bis an den normalen Wasserspiegel reichen. 
Das ganze Gefälle wird dann in weitem 11 Stufen überwunden, die jeweils 
durch achtzehn viereckige Löcher miteinander in Verbindung stehen, sodaß 
die einzelnen Stufen erst bei sehr großer Überfallsmenge überflutet werden. 

Hinsichtlich der Zentrale noch einfacher als die Anlagen mit 
Francisturbinen werden diejenigen für ganz hohe Gefälle, für welche 



^ Ausführliche Beschreibung siehe unter Prof. Ugo Ancona, Zeitschr. d. 
V. d. Ing. 1899. 
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dann nur Pelton- oder Löffelräder, seltener auch noch Schwamkrug- 
turbinen in Betracht kommen. Bei den erstem wird die Rohrleitung 
entweder außerhalb des Gebäudes in gleicher Höhe mit den Turbinen- 
einläufen, oder dann innerhalb des Gebäudes unter dem Saalboden 
geführt. Bei der hier in Betracht kommenden kleinen Wassermenge 
verbindet ein Unterwasserkanal gewöhnlich alle Gruppen miteinander, 
wodurch die übrigen Teile der Zentrale, wenn erwünscht, und wenn es 
der Baugrund gestattet, auf weniger tiefen Fundamenten aufgebaut werden 
können. Taf. 37 zeigt zwei dieser Hochdruckanlagen, das Elektrizitätswerk 
Ladernier mit Turbinen von Escher, Wyß & Co. für folgende Leistungen : 

5 Turbinen zu 2 Turbinen zu 

JT=234 234 m 

Q = 0,412 0,065 cbm/sek. 

N= 1000 150 PS 

n = 375 750/min. 

und das Elektrizitätswerk Flims von J. J. Rieter & Cie. mit 3 Turbinen für 

if=230m 

Q = 0,065 cbm/sek. 

JV=150PS 

n = 1000/min. 

Taf. 44 zeigt überdies die Rohrleitung des Elektrizitätswerks Ladernier 
mit ihrer verschiedenartigen Auflagerung. 

Die Anlage Vouvry (Schweiz) nützt ihr Gefälle von 950 m in einer 
Stufe aus (siehe Zeitschr. d. V. d. Ing. 1903 Seite 917) und übertrifft 
in dieser Beziehung alle andern bis heute erstellten Wasserkraftwerke. 
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Fig. 1 bis 11. 

rweitertes Laufrad 

of. Dr. A. Camerer. 
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Fig. 4. Fig. 5. Tafel 4 



(Endzapfen.) 
(Text siehe Seite 175.) 

Fig. 7 bis 8. 

Geschlossener Spurzapfen 
für hohle Wellen. 

(Mittelzapfen.) 
(Text siebe Seite 175.) 



«5W 



' 



Tafel 6 




Fig. 3 bis 5. 
Turbineneinlaßfalle 

Ton der 
Maschinenfabrik GeiBlingen. 

(Text siehe Seite 315.) 
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Fig. 5. 




Fig. 3 bis 5. 

Turbineneinlaßfalle 

von der 
Maschinenfabrik Geislingen. 

(Test siehe Seite 315.) 
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Fig. 2 bis 4. 
■Francis -Turbinenanlage 

der Seydell 'sehen Mühlen in Guben 

(Briegleb, Hansen & Co). 
(Siehe auch Tafel 6 und Text Seite 32«.) 
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Fig. 3. Tafel 16 

3000 PS Francis- Kesselturbine (Oeneratorturbine) 

für das Elektrizitätswerk Kykkelsmd am Glommen 
von Escher, Wyß & Co. (Text siehe Seite 196.) 
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Tafel 19 

Fig. 5. 

10000 PS 

Zwillings-Kessel- 

turbine 

(Generatorturbine) 

der Canadian Falls 
Power Comp. 

(Escher, Wyß& Co.) 

H = 40 m 
Q i^ 25 cbm/sek 
n -- 250/min 
kNn - 248 
Mafistab 1 : 60 

(Text siehe Seite 197.) 
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Fig. 5 bis 7. 
. für die Regulierung. (Text siehe Seite 303.) 
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(Text siehe Seite 306.) 
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Fig. 4 bis 6. 

Elektrizitätswerk am Rio Algar 

(J. J. Rieter k Cie.) 

(Siehe auch Tafel 27 und Text Seite 332.) 
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Tafel 28 
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Tafel 29 



l 



■( 



f I 









f 



Tafel 30 



Tafel 31 



Tafel 32 



Kg. 8. Kg. 



Fig. 10. 




Fig. 7. 



Fig. 11. 



Tafel 33 



Fig. 9. 




Fig. 10. 



Fig. 9 biB 11. 

Schaufelung eines Löffelrades 

mit reclitecidgem Strablquerschnitt. 

(T«zt siehe Seite 2ia) 

Hg. 11. 



Kg. 18. 



Fig. 12. 



Fig. 12 und 13. 

Leitapparat einer Hochdruckturbine, Nadeldüse. 

(Text siehe Seite 226.) 
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Fig. 5. 



Tafel 35 



Fig. 6. Fig. 7. Fig. i 
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Fig. 9. Fig. 10. Fig. 11 
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Tafel 36 
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uel bei St. Qallen 



Pig. 4 bis 7. 

hdruckturbine 

heod. Bell & Cie. 
Mafistab 1 ; 25. 
vt siehe Seit« 230.) 




Fig. 5. 
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Tafel 37 



Fig. 3. rig. 4. 

I 



Fig. 7. 



Fig. 7 bis 14. 

Regulator 

raulischer Kupplung 

von 
!riesecke & Kouegen. 

xt siehe Seite 303.) 



Fig. 10 bis 14. 
RigulfervHtll. 



Fig. 7. 



Tafel 38 




Fig. 9. K«pMl|ianipa K^. 




Fig. 14. 
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Fig. 1 bis 5. 
Klinkenregulator 

von 

Piccard, Pictet & Cie. 

Ma&stab 1 : lf>. 

Fig. 5. 
Sehern« dt» Regulators. 

(Text siehe Seite 284.) 



Fig. 8. 



Tafel 40 




Fig. 5. 
LuftschacM (Ansicht). 



Fig. 1 bis 5. 

Elektrizitätswerk a.d.Sihl. 

(Text siehe Seit« 331.) 



Fig. 10. 



Tafel 41 




Fig. 11. 

Fig. 10 u. U. 

Umleitung für Sehieberhahnan 

bei Hermal druck. 



Fig. 1 bis 18. 

Absperrschieber 

der 
L. von RoH'schen Eisenwerke. 

(Text siehe S. :i21.1 



